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Sommario: Il lavoro svolto riguarda l’analisi e l’adattamento di un sistema di sterzo commerciale 
per la sua successiva implementazione in un simulatore di veicolo. Questo simulatore sarà utilizzato 
per sviluppare un sistema in grado di monitorare lo stato di affaticamento di un conducente proprio 
attraverso l’analisi dei movimenti del volante e della coppia applicata allo stesso. Un’accurata 
ricerca bibliografica ha rappresentato il primo passo di questo lavoro. In particolare sono state 
approfondite le problematiche relative all’interfaccia dello sterzo con le altre componenti del 
simulatore, all’acquisizione dei segnali e al ritorno di forza al volante. Successivamente, per iniziare 
la messa a punto del sistema, è stato progettato e realizzato un telaio a supporto dello sterzo con il 
vincolo di rispettarne la reale geometria di montaggio. Il dimensionamento del telaio è stato 
effettuato mediante il metodo degli elementi finiti. Uno studio analitico è stato realizzato per 
determinare l’andamento della coppia al volante su un veicolo reale al variare della geometria della 
sospensione e delle forze a terra. I risultati di questo studio hanno permesso di realizzare un 
modello di sospensione e sterzo, con il software Simulink, in grado di essere interfacciato con un 
modello di veicolo funzionante in real-time. I dati geometrici che individuano la posizione dei punti 
caratteristici della sospensione al variare della corsa, sono stati calcolati realizzando un modello 
multibody ADAMS e importati nel suddetto modello Simulink. Mediante i risultati ottenuti, è stato 
anche dimensionato e realizzato un sistema di retroazione passiva a molle. 
 
Abstract: The developed job concerns the analysis and the adaptation of a commercial steering 
system for its following implementation in a vehicle simulator. This simulator will be used for 
developing a system able to detecting fatigue states of a driver through the movements analysis of 
the steering wheel and the torque applied to the same. An accurate bibliographical search has 
represented the first footstep of this job. Particularly problem list have been deepened related to the 
interface of the steering system with the other components of the simulator, to the acquisition of the 
signals and the return of strength of the steering wheel. Subsequently, to begin the debugging of the 
system, has been projected and realized a frame to support of the steering gear with the tie to 
respect its real geometry of assemblage. The sizing of the frame has been effected through the 
F.E.M.. An analytical study has been realized to evaluate the torque to the steering wheel on a real 
vehicle versus the course to vary some geometry of the suspension and the tire strengths. The 
results of this study have allowed to realize a model of suspension and steering gear, by software 
Simulink, able to be interlace with a model of vehicle running in real-time mode. The geometric 
data that detect the position of the characteristic points of the suspension shake, has been calculated 
developing a multibody model ADAMS and imported in the aforesaid model Simulink. Through 
the gotten results, it has also been verified and realized a passive feedback by two springs. 
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Simboli 
a : larghezza dell’impronta del pneumatico 
b : lunghezza dell’impronta del pneumatico 
B: fattore di rigidezza nella Magic Formula 
C: il fattore di forma nella Magic Formula 
D: valore massimo assunto dalla curva caratteristica del pneumatico nella Magic Formula 
E: parametro di curvatura nella Magic Formula 
97,21 −−d : braccio della forza longitudinale rispetto all’asse di sterzo 
107,21 −−d : braccio della forza laterale rispetto all’asse di sterzo 
83,21 −−d : braccio del tirante del sistema di sterzo rispetto all’asse di sterzo 
xF : carico longitudinale sul pneumatico 
yF : carico laterale sul pneumatico 
zF : carico verticale sul pneumatico 
TF : carico agente sul tirante si sterzo 
h: parametro delle equazioni parametriche di una retta nello spazio 
k : rigidezza del pneumatico 
21−M : momento rispetto all’asse di sterzo 
MT: coppia torcente 
vM : coppia al volante 
r: raggio del pignone della scatola di sterzo 
s: parametro delle equazioni parametriche di una retta nello spazio 
xs : scorrimento longitudinale del pneumatico [48] 
t: parametro delle equazioni parametriche di una retta nello spazio 
t: braccio a terra 
z: coordinata assiale 
α: angolo di deriva del pneumatico 
δ: angolo di sterzo 
θ: rotazione unitaria 
0µ : aderenza media 
1µ : aderenza limite 
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Abbreviazioni 
1. AAS : adaptive air suspensions, sospensioni adattabili ad aria. 
2. ABS: antilock braking system, sistema anti bloccaggio delle ruote in frenata. 
3. ACC: adaptive cruise control, sistema di guida automatica (vedi par. 3.1). 
4. AHBS: active handling brake system, vedi ESP. 
5. ASR: anti slip regulation, regolazione anti pattinamento in trazione, in decelerazione il controllo 
è detto MSR. 
6. BAS: brake assistant system, sistema di assistenza dei freni. 
7. BDC: brake dynamic control, controllo dinamico dei freni. 
8. CAN: controller area network, protocollo informatico progettato per la gestione delle 
comunicazioni tra le varie centraline dei veicoli. 
9. CBC: corner brake control, vedi ESP. 
10. CDC: continuous damping control, Controllo continuo dello smorzamento. 
11. C.d.S.: Codice della Strada, Decreto del Presidente della Repubblica n. 495 del 16/12/1992. 
12. DRC: dynamic ride control, vedi ESP. 
13. DSC: dynamic stability control, vedi ESP. 
14. EBD: electronic brake distribution, ripartitore elettronico della frenata fra ruote anteriori e 
posteriori, integrato con l’ABS. 
15. ECG: elettrocardiogramma. 
16. ECU: electronic control unit, unità elettronica di controllo. 
17. EEG: elettroencefalogramma. 
18. EOG: Elettrooculogramma. 
19. EPS: electric power steering, sistema di servosterzo elettrico. 
20. ESP: electronic stability program, programma elettronico della stabilità del veicolo. 
21. ETC: electronic traction control, controllo elettronico della trazione. 
22. ETS: electronic traction system, sistema elettronico di trazione. 
23. FDR: fahr dynamik regelung, vedi ESP. 
24. F.E.M.: finished element method, analisi strutturale con il metodo degli elementi finiti 
25. HBA: hydraulic brake assist, assistenza alla frenata di emergenza, incremento automatico della 
pressione nelle frenate. Conosciuto anche con il nome Hydraulischer Breams Assistent. 
26. MSR: motor schleppmoment regelung (vedi anche ASR). 
27. PSD: power spectral density; vedi paragrafo 2.3. 
28. PSM: Porsche stability management, vedi ESP. 
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29. SBC: sensotronic brake control, vedi ABS. 
30. TCS: traction control system, sistema di controllo della trazione. 
31. TLC: time and line control. In alcuni articoli o testi: time before line keeping o time to line 
crossing. 
32. VDCS: vehicle dynamic control stability, vedi ESP. 
33. VSC: vehicle stability control, vedi ESP. 
34. VDC: vehicle dynamic control, vedi ESP. 
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1. Introduzione 
L’argomento della presente tesi è da inquadrare in uno studio più ampio mirante alla realizzazione 
di un simulatore, da impiegare nella progettazione di un sistema di sicurezza preventiva in grado di 
rilevare e segnalare il verificarsi di “situazioni di pericolo”. Si vuole arrivare a realizzare un sistema 
mediante il quale individuare variazioni anomale, derivanti dalle condizioni di moto di un veicolo e 
da stati di ipovigilanza in essere nel conducente, mostrando correlazione con i segni di decadimento 
della soglia di attenzione di un guidatore che manifesti sonnolenza. Scopo finale è trasformare 
l’abbassamento della soglia di attenzione in opportuni segnali che, previa elaborazione, attivino un 
sistema di allarme diretto al conducente per avvertirlo della situazione di pericolo. 
Nel presente elaborato si esamina un aspetto della sicurezza relativo alla circolazione su strada, in 
particolare gli incidenti causati da colpi di sonno e, più in generale, da affaticamento alla guida. Per 
tentare di limitare il numero degli incidenti automobilistici causati da sonno ed affaticamento, non 
sono sufficienti i soli “interventi educativi” sui conducenti, è necessario aumentare anche gli 
standard di sicurezza del veicolo. 
Per evidenziare i danni (fisici ed economici) derivanti da incidenti stradali saranno presentati dati 
statistici che evidenziano l’importanza della prevenzione dell’affaticamento, anche attraverso la 
realizzazione di sistemi di sicurezza da installare a bordo dei veicoli. Tali sistemi possono essere 
classificati come “dispositivi di sicurezza attivi”, ed hanno lo scopo di prevenire gli incidenti. 
Possono essere distinti ulteriormente in sistemi intrusivi e non. I sistemi attualmente esistenti o in 
fase di sperimentazione sono classificabili come sistemi di sicurezza attiva del veicolo. Il 
monitoraggio dei parametri è effettuato, come in questo caso, mediante simulatori di guida collegati 
ad uno schermo che proietta le immagini di un percorso stradale che il conducente dovrà seguire. Le 
variabili che possono rivelare lo stato di attenuata vigilanza sono molteplici. Questa tesi riguarda lo 
sviluppo del sistema di sterzo per l’acquisizione dei dati di coppia al volante e le correzioni 
dell’angolo di sterzo da parte del guidatore, quindi variabili proprie del veicolo monitorate in 
maniera non intrusiva. 
Di altri sistemi di rilevazione dello stato di vigilanza sarà fornita una descrizione in seguito. Sono 
generalmente tecniche che monitorando il viso evidenziano i movimenti delle palpebre o le 
oscillazioni laterali della testa del guidatore; oppure sistemi di controllo della posizione laterale del 
veicolo sulla carreggiata. Altri dispositivi, oltre a controllare uno o più parametri provenienti dalla 
dinamica del veicolo, hanno lo scopo di determinare le condizioni di guida del conducente, 
monitorandone azioni e comportamenti o rilevandone parametri fisici o psicofisici; ve ne sono 
pochi in commercio ed altri realizzati a livello sperimentale. I dati rilevati sono inviati ad un’unità 
 
10
di processo, la quale, secondo un algoritmo di calcolo, fornisce una stima dello stato di vigilanza del 
guidatore. 
Bisogna tenere presente che tutte le variabili monitorate, se esaminate singolarmente, non 
garantiscono l’assoluta affidabilità, ma forniscono un risultato con una data percentuale di 
attendibilità. Per questi motivi il modello del simulatore da realizzare dovrà essere validato con 
elettroencefalogramma. I dati di angolo e coppia sterzante provengono da un servosterzo elettrico 
TRW, il quale, essendo interfacciato con la centralina delle vetture commerciali su cui è 
normalmente montato ed ha in queste variabili un dato di progetto per la taratura alle diverse 
velocità. Nel caso in cui il sistema offrisse buoni risultati, con affidabilità superiore a quella dei 
dispositivi esistenti, sarebbe ipotizzabile un pratico utilizzo con implementazione su veicoli di serie. 
Nei capitoli successivi verrà descritta la preparazione preliminare dello studio che ha portato alla 
realizzazione di un telaio di supporto al sistema ed allo studio di una retroazione dei tiranti di sterzo. 
Inoltre sarà presentato uno studio analitico preliminare alla realizzazione di un modello Simulink, 
col quale calcolare la forza di retroazione alla barra a cremagliera del sistema di sterzo tenuto conto 
della variazione della geometria della sospensione al variare della corsa. Il predetto modello è stato 
validato mediante una simulazione con supporto del software Adams. 
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2. Il problema della sicurezza stradale 
2.1. Dati e statistiche 
L’incremento degli standard di sicurezza è un aspetto particolarmente importante sulle vetture 
destinate a circolare su strada. La questione assume enorme rilevanza se si pensa che attualmente 
vengono progettate ed immesse sul mercato vetture in grado di fornire prestazioni sempre maggiori 
in termini di velocità e potenza.  
 
Figura 1.2 Statistica delle conseguenze degli incidenti in Italia negli anni 2002 e 2003 e distribuzione in relazione alle 
strade percorse 
Gli accorgimenti e le prescrizioni normative per la progettazione degli autoveicoli tendono a 
garantire l’incolumità del conducente e degli eventuali passeggeri.  Negli ultimi anni però 
l’attenzione è stata rivolta anche alla sicurezza del pedone. Ciò perché, come evidenziato in Figura 
1.2, in Italia il 75% dei sinistri stradali nel 2003 è avvenuto su strade urbane [21 fonte ACI-Istat, 46 
Nel 2003 si è avuto un calo nel numero di incidenti stradali. Le statistiche di settore pubblicate 
hanno evidenziato che la diminuzione è attribuibile all’entrata in vigore della cosiddetta “patente a 
punti” 
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 Tabella 1.2 Numero di incidenti su distribuzione annuale e settimanale 
Dalla Tabella 1.2 [21 fonte ACI-Istat, 46], è evidente che, nell’arco di un anno, maggio, giugno e 
luglio sono risultati i mesi più critici: a questi spetta il poco invidiabile primato del maggior numero 
di incidenti. 
Esaminando meglio la distribuzione degli incidenti nell’arco della giornata, si nota un picco intorno 
alle ore 8 del mattino, conseguenza dell’elevata circolazione dovuta agli spostamenti casa-ufficio e 
casa-scuola. Altro periodo critico si ha nei dintorni delle ore 13, in corrispondenza dell’uscita dalle 
scuole e in relazione alla mobilità di alcune categorie (professionisti, commercianti ecc.). Si registra 
infine una frequenza di sinistri maggiore intorno alle ore 18, quando, all’incremento della 
circolazione, causata dagli spostamenti dai luoghi di lavoro verso casa, si sommano fattori psico-
fisici, (es. stress da lavoro, soglia di vigilanza attenuata) e fattori ambientali (es. difficoltà di 
percezione visiva imputabile alla riduzione della luce naturale, non ancora sostituita da quella 
artificiale). Alle cause precedenti va spesso sommato il contributo di una buona dose di stanchezza 
conseguente alla giornata lavorativa. 
Nella casistica sopra illustrata, raramente gli incidenti hanno gravi conseguenze, dato che la velocità 
è quasi sempre contenuta, per via del volume di traffico. Dal punto di vista della pericolosità, le ore 
in cui gli incidenti hanno conseguenze più gravi sono quelle in cui il numero dei sinistri è basso e la 
circolazione più scarsa per cui aumenta la possibilità di viaggiare a velocità elevate. Il fenomeno si 
verifica nelle nottate del venerdì e del sabato e fra le ore 2 e le 7 del mattino (Tabella 1.2). 
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 Tabella 2.2 Tabella delle cause di incidenti stradali verbalizzate relativamente al 2003 
Dalla Tabella 2.2, ricavata dai verbali di Polizia, [21 fonte ACI-Istat, 46] si può notare che la causa 
primaria dei sinistri stradali è l’indisciplina degli automobilisti. Come sopra anticipato, il deterrente 
previsto nella legislazione del C.d.S. (la cosiddetta ”patente a punti”), ha contribuito a far diminuire 
il numero degli incidenti di circa 14000 unità, pari al 10% in meno nel secondo semestre 2003. 
 La causa secondaria degli incidenti è attribuibile alle condizioni generali delle strade italiane. Le 
variabili spaziano dallo stato di manutenzione alla conformazione del territorio, che spesso impone 
un tracciato tortuoso; dalla dimensione delle carreggiate alla condizioni di visibilità; dalla presenza 
di ostacoli naturali (dossi, scarpate) ad ostacoli posti dall’uomo (alberi, pali e tralicci, edifici non a 
distanza etc.) nonché ad altri fattori (eventi atmosferici, frane improvvise, caduta massi ecc.) non 
direttamente addebitabili agli enti preposti alla sicurezza delle strade. Interpretando il fattore 
percentuale e facendo anche riferimento al diagramma a torta di figura 1.2, si può affermare che 
molti incidenti sono anche indirettamente causati da una rete di strade statali, ex statali e provinciali 
inadeguate alla circolazione automobilistica perché progettate con criteri oggettivamente superati. 
Si tratta, quasi nella totalità dei casi, di strade la cui concezione può risalire alla metà del secolo 
scorso, epoca in cui il traffico non aveva sicuramente i livelli di densità odierni. 
 Come evidenziato in Tabella 2.2, nel 2003, più di 10.000 incidenti sono stati causati dallo stato 
psicofisico alterato del conducente, fra i quali 843 causati da colpi di sonno. Per quest’ultima 
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tipologia di sinistri, volendo distinguere fra diverse cause che provocano la sonnolenza, alcuni studi 
mostrano come la monotonia, o meglio, la scarsa variabilità del paesaggio circostante, specialmente 
quello rurale, sia causa di sonnolenza [3, 12, 30, 36]. Altra tipologia di sonnolenza, molto frequente 
tra i conducenti di mezzi pesanti, è dovuta al mancato rispetto degli orari di lavoro, (nello specifico 
le pause obbligatorie). In Italia il Codice della Strada (C.d.S.) prevede turni di guida di quattro ore 
seguite da pause. Il superamento di tale limite si può evincere dal cronotachigrafo montato 
obbligatoriamente su tutti i mezzi pesanti: il mancato rispetto ed il superamento dei limiti stabiliti 
comporta le sanzioni amministrative stabilite dal C.d.S. [46]. 
Altra causa rilevante di sonnolenza è data dall’uso di farmaci e psicofarmaci; quest’ultima categoria 
ha un effetto calmante sul sistema nervoso e causa alterazione dei riflessi. In taluni individui 
particolarmente sensibili, l’uso di tali farmaci può provocare l’assopimento improvviso ed 
inaspettato. [3, 12, 30]. Allo scopo di prevenire tali fenomeni psico-fisici è stata presentata una 
proposta di legge che impone alle case farmaceutiche l’obbligo di “indicazione di pericolosità” sulle 
confezioni di medicinali che possono alterare lo stato psicofisico del conducente; un esempio è 
mostrato in Figura 2.2. 
 
Figura 2.2 Proposta di indicazione dei medicinali con effetti potenzialmente pericolosi per la guida 
Bisogna tenere presente che i dati statistici menzionati sono estratti dai verbali di Polizia, quindi 
nella maggior parte dei casi riportano le dichiarazioni delle parti coinvolte nei sinistri. Sono fatti 
salvi i casi con conseguenze estreme ove, in assenza di testimonianze dirette, la ricostruzione della 
dinamica è effettuata esaminando le tracce lasciate dai veicoli o presenti sui veicoli coinvolti e le 
eventuali anomalie psicotiche (es. assunzione di alcool, stupefacenti, medicinali) rilevate mediante 
esami istologici. La spontanea ammissione del colpo di sonno da parte del conducente è rara, perché 
ciò comporta responsabilità sia penali (a titolo di colpa in caso di lesioni) sia civili (per i danni 
causati). Si può chiamare in causa il sonno quando viene accertato uno sbandamento del veicolo, 
oppure quando non c’è traccia di frenata o di altre circostanze estranee a condotta di guida 
imprudente ovvero ad imperizia. In molti casi è difficile stabilire con certezza quale sia la reale 
causa di incidente e si può comunque addebitare al calo di attenzione dovuto alla sonnolenza 
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almeno un quinto (22%) degli incidenti sulle strade italiane [21]. Secondo l’opinione di psicologi e 
neurologi molte volte basterebbe un breve periodo di riposo (due ore) per diminuire di circa il 40% 
la probabilità di causare un incidente [21]. Sempre i medici sostengono che tra le cause che possono 
provocare sonnolenza possono esserci determinate malattie quali narcolessia, o cattive regole di vita 
quotidiana. 
 
Tabella 3.2 Distribuzione statistica per giorno della settimana 
Si può dedurre dalla Tabella 3.2 [21] che gli incidenti da sonnolenza avvengono prevalentemente 
nelle ore notturne, periodo in cui aumenta la predisposizione fisiologica all'assopimento. In 
particolare, probabilità di incidenti e frequenza, iniziano a crescere progressivamente dopo le 22 ed 
il picco massimo si raggiunge nelle prime ore del mattino (fra le ore 4 e le ore 6, quando il 15 per 
cento dei sinistri è causato da sonnolenza) per discendere poi ai valori minimi tra le ore 10/11 (0,6 
per cento). Un modesto aumento si verifica anche nel primo pomeriggio, fra le 15 le 17, in 
concomitanza con la cosiddetta sonnolenza postprandiale [3, 12, 30, 36].  
I giovani risultano particolarmente esposti al rischio di incidenti da sonnolenza: nei soggetti con 
meno di 30 anni la prevalenza di questi incidenti è circa doppia rispetto a quanto avviene negli 
ultrasessantenni. Diverse le possibili ragioni di questa differenza: i giovani guidano più spesso di 
notte e possono essere in stato di deprivazione cronica di sonno per abitudini di vita ovvero possono 
confidare troppo nelle loro capacità di resistenza [21]. In accordo con quanto indicato in Tabella 1.2 
gli incidenti causati da sonnolenza si verificano più spesso il venerdì e il sabato, in particolare nelle 
ore notturne di queste due giornate ed hanno conseguenze mortali quasi triple rispetto a quelli non  
dovuti a cause diverse dai “colpi di sonno” [21]. 
Per coerenza con quanto asserito circa le elevate prestazioni dei veicoli in commercio e la necessità 
di aumentare gli standard di sicurezza, (in alcune tipologie di veicoli gia adeguati), e riguardo le 
nefaste conseguenze di incidenti dovuta a sonnolenza, (triple rispetto ad altre tipologie di sinistri), si 
ritiene cruciale lo studio e la realizzazione di un sistema di prevenzione di tali eventi. 
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Il problema della sicurezza ha anche un aspetto in termini economici: le spese sostenute come 
conseguenza della congestione del traffico e degli incidenti sul sistema stradale delle nazioni sono 
variabili. E’ stato stimato [33] che, solo in U.S.A., in termini di produttività, ogni anno si perdono 
oltre 100 miliardi di dollari, perdite attribuibili alla congestione del traffico che impedisce il rispetto 
di tabelle e di orari di lavoro. Le spese associate derivanti da incidenti, molti dei quali conseguenti 
ad eccessiva congestione del traffico, ammontano ad un totale annuo di 70 miliardi di dollari (IVHS 
America, 1992). Le perdite finanziarie da sole non possono indicare i costi generali associati agli 
incidenti automobilistici. Infatti non vanno presi in esame i soli costi derivanti da primo soccorso e 
danni direttamente provocati a terzi o alle infrastrutture stradali. Occorre tenere conto anche dei 
costi aggiuntivi. Ad esempio le spese sostenute dal servizio sanitario nazionale per l’assistenza. Il 
ricovero in ospedale e i farmaci sono conseguenze e costi immediati. Il soggetto vittima di sinistro 
sarà costretto all’assenza dal posto di lavoro con conseguenti perdite finanziarie in parte sue ed in 
parte del datore di lavoro. Anche le compagnie di assicurazione risentono di una perdita economica 
per ogni incidente che si verifica. Nel 1994, 40.000 individui hanno perso la vita in incidenti con 
veicoli a motore, una media di una persona ogni tredici minuti [33: NHTSA, 1996]. Le cifre 
precedentemente elencate sono comparabili con quelle dell’Unione Europea. 
Per questi motivi sono stati studiati, e talvolta introdotti in commercio, diversi sistemi che 
controllano il livello di vigilanza del guidatore e segnalano con un sistema di allarme l’imminente 
pericolo. Al momento questi dispositivi non sempre hanno un funzionamento ottimale valido per 
tutte le condizioni di esercizio, di conseguenza i risultati ed i dati attualmente conosciuti non sempre 
sono veritieri ed attendibili. 
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2.2. Considerazioni generali sui sistemi di sicurezza di un 
autoveicolo 
Nei veicoli di concezione moderna, la sicurezza riveste un aspetto fondamentale già in fase di 
progettazione. Nelle vetture di concezione un po’ più datata, la sicurezza era limitata solamente alla 
ricerca dalla stabilità del mezzo. Oggi questo aspetto riveste sempre un’importanza fondamentale 
per cui,+ con l’ausilio dell’elettronica, le case automobilistiche hanno avuto la possibilità di 
installare sui veicoli sistemi di sicurezza sempre più raffinati e pronti all’intervento in favore della 
salvaguardia degli occupanti del veicolo. 
Il campo di studio della sicurezza si può dividere in due categorie: attiva e passiva. Con il termine 
sistemi di sicurezza attiva si usa identificare tutta una serie di dispositivi, installati a bordo del 
veicolo, volti alla prevenzione degli incidenti. I sistemi di sicurezza passiva sono costituiti da tutte 
quelle protezioni, montate a bordo del veicolo, aventi lo scopo di limitare i danni fisici agli 
occupanti dell’abitacolo in caso di incidente.  Di seguito viene fatta una classificazione spiegando 
brevemente il principio di funzionamento di diversi dispositivi che rientrano nell’ambito della 
sicurezza attiva. 
• Controllo di stabilità del veicolo: 
Un sistema di controllo della stabilità è costituito dalla combinazione di un software, secondo cui è 
programmata una centralina, con l’hardware del sistema frenante ed altri sensori di cui è provvisto il 
veicolo (sensore dell’angolo di imbardata, sensore dell’angolo di sterzo…). 
 
Figura 3.2 Comportamento del controllo di stabilità 
Per meglio comprendere il funzionamento si può far riferimento alla Figura 3.2 a destra: la vettura 
entra in curva verso destra, ma a causa della scarsa aderenza col fondo stradale si ha un 
comportamento sottosterzante. Il controllo di stabilità in questo istante interviene frenando la ruota 
posteriore destra riportando il veicolo in traiettoria facilitando il compito di controllo da parte del 
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guidatore. Viceversa, in figura a sinistra, di fronte ad un comportamento sovrasterzante del veicolo 
il controllo di stabilità provvede a frenare la ruota anteriore sinistra. 
L’ESP è noto sotto diversi acronimi. La Bosch lo chiama FDR (Fahr-Dynamik-Regelung), la BMW 
DSC 3 (Dinamic Stability Control), la Delphi VDCS, la Porsche PSM (Porsche Stability 
Management), ed inoltre è anche conosciuto con le seguenti sigle: VSC (Vehicle Stability Control); 
VDC (Vehicle Dynamic Control); AHBS (Active Handling Brake System). Altri dispositivi per il 
controllo della stabilità sono il CBC (Corner brake control) e il DRC (Dynamic Ride Control), sono 
molto simili all’ESP, ma meno raffinati. Il CBC ed il DRC servono a prevenire fenomeni di 
imbardata indesiderati e non controllati agendo sulla dinamica del veicolo. In particolare il 
dispositivo DRC è composto da uno speciale sistema di ammortizzatori che neutralizzano 
immediatamente i movimenti della carrozzeria. Nei cambi di direzione e in curva la caratteristica 
degli ammortizzatori è modificata in modo da ridurre sensibilmente i movimenti della vettura 
rispetto all’asse longitudinale (rollio) e rispetto all’asse trasversale (beccheggio). Il dispositivo DRC 
assicura una migliore manovrabilità; la prontezza e la precisione dello sterzo migliorano, 
conferendo al veicolo un comportamento di autosterzatura neutra anche nelle curve affrontate ad 
alta velocità. 
• Sospensioni attive: 
Con il termine “sospensioni attive” sono identificati i sistemi di controllo della rigidezza e dello 
smorzamento delle sospensioni. Commercialmente questi dispositivi sono noti con le sigle AAS 
(adaptive air suspensions) o CDC (Continous Damping Control). I sistemi di ultima generazione, 
consentono al guidatore di effettuare il “setting” delle sospensioni scegliendo una taratura sportiva o 
confortevole. Il funzionamento si basa su dati provenienti da sensori che misurano l’accelerazione 
verticale della ruota, questi dati vengono elaborati da una centralina che varia la costante di 
smorzamento dell’ammortizzatore favorendo il corretto e continuo contatto tra battistrada e fondo 
stradale. 
• Dispositivi di guida automatica: 
Questi dispositivi servono a mantenere costante la distanza di sicurezza da un eventuale veicolo che 
procede ad una velocità minore. La distanza dal veicolo viene misurata tramite un sensore che 
proietta un raggio laser riflesso dall’ostacolo che precede. Una centralina elettronica calcolerà il 
tempo impiegato dal riflesso, che è direttamente proporzionale alla distanza che separa le due auto. 
Per ristabilire la corretta distanza di sicurezza la centralina agisce sui freni, sempre in accordo con i 
sistemi ABS ed ESP. Questi dispositivi danno anche la possibilità di mantenere costante la velocità 
desiderata (Cruise Control). Il vantaggio di questi dispositivi sta nel fatto che diminuiscono in 
maniera consistente gli spazi di frenata in caso di emergenza, anticipando di gran lunga i tempi di 
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reazione del guidatore. Commercialmente i sistemi di guida automatica sono noti come ACC 
(Adaptive Cruise Control). 
• Luci di svolta: 
Le luci di svolta sono proiettori anteriori, talvolta supplementari, che regolano la profondità del 
fascio luminoso in relazione ai parametri di marcia del veicolo quali velocità di avanzamento ed 
angolo di sterzata. L’utilità di questo dispositivo consiste nell’illuminare zone della carreggiata che 
altrimenti si troverebbero in ombra; ad esempio nelle curve strette la zona interna della curva non 
sempre è sufficientemente illuminata dai proiettori tradizionali. Per non creare disturbo o senso di 
fastidio al conducente, l’attivazione di queste luci avviene in maniera graduale. 
• Sistemi antipattinamento: 
Questi sistemi servono ad evitare lo slittamento delle ruote motrici all’atto dell’inizio del 
movimento della vettura ed in accelerazione. Il controllo è operato da una centralina che regola la 
quantità di combustibile iniettata. I nomi commerciali di questi sistemi sono ETC, (Electronic 
Traction Control), TCS (Traction Control System). 
Sulle vetture in commercio sono disponibili anche sistemi che limitano la coppia alle ruote agendo 
sui freni, ovvero ASR (Anti Slip Regulation) e ETS, (Electronic Traction System). 
• Assistenza in frenata: 
I sistemi di assistenza alla frenata sono dispositivi che agiscono sull’impianto frenante, più in 
particolare, limitandoci al caso di autoveicoli, l’azione di intervento è diretta sull’impianto frenante 
principale. I tradizionali dispositivi di assistenza alla frenata (es. servofreni) hanno come unico 
scopo quello di incrementare la forza esercitata dal guidatore tramite il pedale. Con 
l’implementazione elettronica del sistema, si cerca di evitare il bloccaggio della ruota frenata con 
conseguente slittamento, il che comporterebbe un allungamento degli spazi di frenata e perdita di 
direzionalità, circostanza che risulta sgradita in occasione di frenate di emergenza. I moderni 
sistemi elettronici di assistenza alla frenata sono provvisti di sensori ubicati su ogni ruota, in 
maniera da rilevarne la condizione dinamica. Il sistema di assistenza non interferisce con la normale 
azione frenante, perché qualora la pressione al pedale diventi eccessiva, la ruota si blocca. Solo in 
questo caso alla centralina arriva il segnale dal sensore interessato, di conseguenza la pressione 
dell’olio nella parte di impianto frenante sarà diminuita mediante l’apertura di una valvola che ne 
permette il travaso nel serbatoio. In questo modo viene ripristinata la condizione di aderenza 
ottimale tra fondo stradale e pneumatico. Un dispositivo del genere è noto come ABS (Antilock 
Bracking System). Tra i sistemi innovativi di assistenza in frenata, è noto l’SBC, (Sensotronic 
Brake Control). In questo sistema, l’azione del guidatore sul pedale del freno viene trasmessa, 
mediante impulsi elettrici, a un microprocessore che elabora anche i dati provenienti dai sensori 
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posti sulle ruote e provvede a fornire la pressione frenante ottimale selettivamente per ogni ruota. 
Quest’ultimo sistema non è ancora disponibile in commercio. Oltre all’ABS e all’SBC, su molte 
vetture di serie sono installati sistemi elettronici di ripartizione della frenata tra le ruote anteriori e 
posteriori. Questo tipo di sistema funziona in modo integrato con l’ABS ed un esempio 
commerciale è costituito dall’EBD (Electronic Brake Distribution). Durante la frenata si ha un 
trasferimento di carico verticale sulle ruote anteriori dell’autovettura e se la decelerazione è 
particolarmente rapida, gli effetti sono amplificati. Questo potrebbe provocare il bloccaggio delle 
ruote posteriori, le quali, essendo più “scariche”, hanno una minore aderenza con l’asfalto. Se tale 
fenomeno dovesse verificarsi in curva, la vettura potrebbe andare in testa-coda. Il ripartitore di 
frenata interviene diminuendo la forza frenante sulle ruote posteriori (o comunque sulle ruote più 
scariche) evitandone il bloccaggio. Sistemi analoghi ai precedenti sono commercialmente noti con i 
nomi: BAS (Brake Assistant System), anche conosciuto come BDC (Brake Dynamic Control), o 
HBA (Hydraulischer Breams Assistent). 
Passiamo ora ad elencare alcuni dei sistemi di sicurezza passiva. L’installazione di molti sistemi di 
sicurezza passiva è prevista obbligatoriamente conformemente al C.d.S., altri sono di uso opzionale. 
• Cinture di sicurezza: 
La cintura di sicurezza è un sistema di ritenuta individuale degli occupanti dell’abitacolo di un 
autoveicolo, la cui installazione sui veicoli è regolata dal C.d.S. In pratica si tratta di un sistema di 
cinghie a contatto col corpo in modo da tenerlo vincolato al sedile della vettura in caso di impatto. 
Un miglioramento di questo sistema è costituito dal pretensionatore il cui principio di 
funzionamento è variabile, mentre il ruolo è comune. Infatti nel giro di pochi millesimi di secondo il 
pretensionatore tende la cintura impedendo l’avanzamento del passeggero. 
• Airbag: 
L’airbag è un cuscino d’aria che si apre davanti ai passeggeri in caso di forte ed improvvisa 
decelerazione. Tutto il sistema è dipendente da un accelerometro, il quale, nel caso rilevi un valore 
di accelerazione compatibile con un impatto, invia un impulso ad un attuatore che provoca lo 
scoppio di una piccola carica esplosiva. I gas generati dalla detonazione vanno a gonfiare il cuscino 
d’aria davanti al passeggero. Il cuscino è provvisto di un foro praticato nella parte opposta a quella 
che viene in contatto col passeggero, in modo da facilitare l’espulsione dei gas ed attenuare 
l’impatto con il corpo. 
• Altri accorgimenti, protezioni e soluzioni: 
Per la protezione degli occupanti, nelle portiere sono presenti delle barre anti intrusione che hanno 
lo scopo di limitare la penetrazione di volumi esterni nell’abitacolo. 
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La scocca è progettata in modo da assorbire gli urti con deformazione progressiva fino all’abitacolo; 
quest’ultimo è la parte del veicolo che dovrebbe costituire una cellula protettiva indeformabile, 
ovvero, dovrebbe avere caratteristiche di rigidezza molto maggiori rispetto al resto del telaio. 
I piantoni dello sterzo sono collassabili o comunque divisi in più alberi, in modo da evitare che, in 
caso di impatto, il piantone penetri all’interno dell’abitacolo con conseguenze fisiche gravi per il 
guidatore. 
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2.3. Sistemi sperimentali di sicurezza attiva per il rilevamento dello 
stato di fatica del conducente 
La fatica del conducente è riconosciuta come uno delle principali cause di incidenti nei quali sono 
generalmente coinvolti principalmente veicoli commerciali a lunga percorrenza. Il complesso dei 
dati ai quali si fa riferimento, è comprensivo degli incidenti causati anche da guidatori di altre 
categorie di veicoli ed anche da soggetti affetti da patologie che compromettono il buon 
comportamento alla guida. Lo sviluppo di un sistema di monitoraggio, che esamini le performance 
di guida identificando il manifestarsi di episodi di affaticamento, installato a bordo di un veicolo, 
potrebbe potenzialmente assistere i conducenti. 
È stato specificato, nel titolo di questo paragrafo, che un sistema volto ad accertare lo stato di 
affaticamento di un conducente di automezzi, è da identificarsi nella categoria dei sistemi di 
sicurezza attivi. Per l’accertamento dello stato generico di affaticamento, possono essere adottati 
quattro metodi differenti, monitorando: [37]: 
• alterazioni fisiche e psicofisiche del conducente, basate su informazioni direttamente 
provenienti dal corpo del guidatore [10, 23, 27, 42]; 
• risposte del conducente a stimoli esterni (il guidatore viene stimolato attraverso il compimento 
di azioni prestabilite); le soluzioni sono svariate, ma hanno il difetto di distrarre il conducente 
dalla guida; 
• operazioni del conducente; sono monitorate le azioni del guidatore durante la guida, dando un 
giudizio su queste prestazioni [6, 14, 19, 34]; 
• condotta del veicolo sulla strada; sono controllati i parametri che dipendono dalla dinamica del 
veicolo [29, 36, 39]; 
Si possono distinguere ulteriormente questi approcci in altre due sottocategorie, sistemi intrusivi e 
non intrusivi. 
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2.3.1. Sistemi di monitoraggio intrusivi 
Nella categoria dei sistemi intrusivi possono essere compresi tutti quei sistemi che richiedono una 
certa interferenza con la persona (il corpo, il campo visivo) sottoposta a monitoraggio. Un 
monitoraggio intrusivo è necessario per rilevare in maniera diretta i parametri fisiologici. Infatti per 
ogni variabile sotto elencata è necessario un sensore che venga a contatto con il corpo: 
• Elettrocardiogramma (ECG) [23, 27]: tre canali di misurazione. E’ ovvio che al diminuire 
della frequenza del battito cardiaco il soggetto esaminato tende ad addormentarsi, in questo 
caso per ogni individuo si devono acquisire dei valori di soglia. Basta settare i valori limite, 
nei casi di carente vigilanza ed incipiente sonnolenza, per accorgersi del pericolo imminente. 
Questo processo può essere eseguito facilmente, registrando i valori delle pulsazioni 
cardiache nel periodo di tempo in cui il soggetto accenna ad addormentarsi. Il metodo risulta 
molto affidabile, perché la relazione tra pulsazione cardiaca e sonnolenza è pressoché 
lineare e valida in tutte le circostanze di monitoraggio. 
• Elettroencefalogramma (EEG) [23, 27]: 13 canali da uno standard di partenza di 10-20. La 
stanchezza e la perdita di concentrazione sono strettamente connesse con la variazione 
dell’attività cerebrale, L’EEG traccia onde che rientrano in precise bande di frequenza, in 
particolare le onde δ (0 – 4 Hz), onde θ (4 – 8 Hz), onde α (8 – 13 Hz), onde β (13 – 20 Hz). 
Recenti studi sperimentali [10, 39], hanno accertato delle relazioni tra la presenza di queste 
onde e la stanchezza del conducente durante la guida. Se in un intervallo di tempo si rileva 
la presenza di onde θ, si può affermare che il conducente è in una fase iniziale di stanchezza. 
Anche valori modesti di presenza di onde θ sull’elettroencefalogramma sono sufficienti ad 
accertare l’assopimento. 
• Elettrooculogramma (EOG) [23, 27, 40, 45]: ad un solo occhio. Si tratta di misurare i 
movimenti degli occhi e delle palpebre stabilendo una relazione con lo stato di vigilanza del 
conducente. In genere le variabili controllate dipendono dall’algoritmo di analisi adottato, 
ma frequentemente si tengono sotto controllo la frequenza e velocità di chiusura delle 
palpebre oltre all’ampiezza di apertura dell’occhio. 
• Temperatura corporea [27]. Conseguentemente al rallentamento del battito cardiaco si ha 
una diminuzione della temperatura corporea. 
• Stato di tensione dei muscoli delle braccia [27]. Un sensore misura l’impedenza elettrica del 
braccio del conducente. 
• Pulsazioni cardiache e stato di saturazione dell’ossigeno nel sangue [23, 27]: sensore sul 
dito. 
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• Frequenza della respirazione [23, 27]: elemento piezoelettrico sotto la cintura di sicurezza. 
Analogamente a quanto accade per il battito cardiaco, nei soggetti assonnati il respiro tende 
a diminuire in frequenza. 
• Movimenti della testa [27]; accelerometro a tre assi. Il conducente affaticato tende ad avere 
oscillazioni laterali del capo; se lo stato tende all’assopimento la testa tende ad essere 
reclinata in avanti ed in qualche caso rimane anche immobile. 
Vista la quantità di segnali da rilevare e considerato che ognuno di questi necessita di un sensore 
apposito, il sistema risulterebbe complesso ed estremamente intrusivo. Il rilevamento dei segnali 
fisiologici necessita di apparecchiature ingombranti che, in quanto tali, risultano poco funzionali e 
non adatte al montaggio a bordo di un veicolo. I rilievi dei parametri fisiologici con i suddetti 
sistemi, al contrario sono più idonee ad un utilizzo all’interno di laboratori nei quali si fa uso di 
simulatori. 
 
Tabella 4.2 Confronto tra i sistemi di monitoraggio intrusivi 
Come indicato in Tabella 4.2 è importante notare come i sistemi più affidabili sono poco pratici, 
perché come già accennato, comportano distrazioni o fastidio al conducente. 
Un simulatore di guida che utilizza parametri fisici del conducente è stato sviluppato da Mitsubishi 
Electric [23]. 
 Lo schema a blocchi dell’architettura del simulatore è visibile in figura Figura 4.2. 
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 Figura 4.2 Schema a blocchi del simulatore Mitsubishi Electric 
La soluzione costruttiva adottata per questo simulatore, è simile a tutti gli altri esistenti. E variato  il 
sistema ed il tipo di segnale prelevato. Il guidatore è seduto nell’abitacolo di una vettura, avanti alla 
quale è installato uno schermo su cui vengono proiettate delle immagini. All’interno del paesaggio 
proiettato si muove virtualmente la vettura condotta dal guidatore. In Figura 5.2 alcune immagini di 
un simulatore [4], mostrano: la tipica grafica che viene proiettata sui monitor; le tipologie di 
paesaggio e la relativa variabilità. Il grado di difficoltà e gli ostacoli sul percorso dipenderanno dal 
software utilizzato. 
 
Figura 5.2 Esempi di scenari proiettati sugli schermi dei simulatori 
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Dallo sterzo provengono i segnali per far compiere alla vettura i cambi di direzione all’interno del 
paesaggio. Il rumore del motore viene riprodotto da un altoparlante. In questo simulatore sono 
controllati l’ampiezza ed i tempi di apertura delle palpebre mentre gli altri parametri fisici e 
fisiologici sono controllati al fine della validazione del modello. 
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2.3.2. Sistemi di monitoraggio non intrusivi 
I sistemi non intrusivi sono costituiti da tutti quei dispositivi che effettuano misure indirette di 
parametri esterni al conducente, correlandoli al comportamento di quest’ultimo. Con questo tipo di 
misura non si ha interferenza con il conducente. I sensori non sono generalmente visibili, a 
differenza di quanto avviene per il monitoraggio del viso. I sistemi finora adottati nei simulatori 
sono riportati nell’elenco seguente: 
• Velocità longitudinale e laterale [26, 47], 
• Accelerazione laterale [26, 47], 
• Angolo di imbardata [26, 47], 
• Posizione laterale del veicolo rispetto alla carreggiata [20, 40, 45]. 
In tutti i sistemi si esamina la variazione della posizione laterale nel tempo ed i riferimenti 
dipendono dall’algoritmo adottato. Si assume che il conducente risulti in stato di ipovigilanza, 
se si registrano grandi variazioni di traiettoria intorno ad una posizione media. Quando questa 
posizione varia molto frequentemente, è intuitivo dedurre che il conducente non ha più il 
veicolo sotto il proprio totale controllo e che la traiettoria seguita non è più lineare, ma 
caratterizzata da irregolarità casuale. 
• Accelerazione e/o frenatura [47]; tramite la sensorizzazione della pedaliera si rilevano i dati di 
marcia del veicolo in funzione del tempo. Al verificarsi di brusche accelerazioni/decelerazioni 
ripetute nel tempo, si può giungere alla conclusione che il soggetto ha una condotta di guida 
alterata, rispetto ad uno stato iniziale preso a riferimento ed in cui abbiamo ipotizzato una 
condotta di guida attenta e vigile. 
• Angolo di sterzo e velocità di sterzatura [6, 14, 17, 19, 22, 26, 39, 47]; è il sistema non intrusivo 
più affidabile, una descrizione dettagliata degli studi effettuati sarà fornita nel successivo 
paragrafo 2.3. 
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 Tabella 5.2 Confronto tra i sistemi di monitoraggio non intrusivi 
Come si può vedere da Tabella 5.2, il monitoraggio delle azioni del conducente sullo sterzo, dà i 
risultati migliori tra i sistemi non intrusivi, sia in termini di affidabilità, praticità ed integrazione con 
l’ambiente dell’abitacolo. Tuttavia per avere valori di affidabilità accettabili è necessario un 
confronto, in funzione del tempo, fra valori derivanti dal monitoraggio dello sterzo ed i dati 
provenienti da EEG o ECG. In questo modo si otterrebbe una validazione dei risultati assolutamente 
attendibile e strettamente correlata con le funzioni vitali del soggetto in esame, che, come detto in 
precedenza, rispecchiano fedelmente lo stato psicofisico della persona sotto osservazione. Con 
questi parametri a disposizione, dovrebbe essere possibile definire i valori di riferimento, per le 
ampiezze e la frequenza di correzione dell’angolo di sterzo (coppia al volante esercitata dal 
guidatore), correlandoli con lo stato di sonnolenza del conducente. C’è da tenere presente che tali 
valori dovranno essere adattati, anche minimamente, in un intorno di valori, per ogni persona 
esaminata, dato che le caratteristiche di guida sono differenti per ogni individuo. 
Per quanto riguarda le applicazioni commerciali dei sistemi “anti sonnolenza” sono disponibili solo 
alcuni dispositivi di monitoraggio facciale. Una tipologia è stata sviluppata dalla Volvo [40, 45] 
all’interno della divisione Volvotrucks. E’ stato realizzato un sistema di monitoraggio del viso, 
fornito in opzione sui veicoli da trasporto, quali grosso autocarri ed autobus, autoveicoli che, nei 
paragrafi precedenti, abbiamo inserito nelle categorie più a “rischio affaticamento”, essendo 
generalmente destinati a lunghe percorrenze. Il sistema è dotato di una telecamera posta davanti al 
volante e con l’obiettivo diretto verso il viso del conducente, del quale rileva i movimenti facciali e 
degli occhi. Se le palpebre vengono chiuse in maniera anomala o il loro movimento diviene 
particolarmente lento, il sistema emette una serie di segnali fra i quali può essere incluso un display 
recante la scritta “sonnolenza”, integrata con un allarme udibile. Sono presenti anche altri sensori 
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nella colonna di sterzo, atti a rilevare eventuali manovre e/o movimenti effettuati in modo brusco, 
comunque segnali che indicano distrazione, o comunque un livello di attenzione minore. Nella parte 
anteriore sono installate telecamere con il compito di monitorare la posizione del veicolo rispetto 
alla strada. Queste telecamere sono anche collegate ad un video all’interno dell’abitacolo, in modo 
da aiutare il conducente ad avere una percezione migliore degli ingombri del proprio mezzo, 
specialmente quando si trova nelle vicinanze di pedoni o ciclisti. Altre applicazioni sono allo studio 
delle case automobilistiche (soprattutto giapponesi) e saranno di futura commercializzazione [44]. 
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2.4. Sistemi di monitoraggio dello sterzo 
Diversi ricercatori [6, 14, 17, 19, 22, 26, 39, 47] hanno studiato la possibilità di utilizzare i segnali 
provenienti dallo sterzo, allo scopo di individuare eventuali stati di sonnolenza nel guidatore, con 
obiettivo finale lo sviluppo di un sistema atto a prevenire gli incidenti stradali. Si vuole arrivare ad 
avere un sistema di tipo non intrusivo, con caratteristiche di alta affidabilità e bassi costi. 
In tutti gli studi, è stata dedicata un’attenzione particolare alla relazione tra sonnolenza e 
fluttuazione degli intervalli di adattamento dello sterzo. Le variabili monitorate più frequentemente 
sono: 
• Posizione dello sterzo, in particolare ampiezza delle correzioni operate dal conducente durante 
la guida, aventi lo scopo di mantenere il veicolo su una traiettoria più possibile rettilinea, ad 
esempio può essere effettuato un controllo sulle seguenti grandezze [14]: 
o deviazione standard dell’angolo di sterzo in funzione del tempo; 
o estensione dell’area sotto la curva del segnale di sterzo; 
o frequenza con cui vengono effettuate le correzioni dell’angolo di sterzo per grandi 
ampiezze da parte del guidatore [39]; 
o valore medio nell’unità di tempo dell’ampiezza delle correzioni, riferite alla linea di 
margine della carreggiata [17, 39]; 
• velocità dei movimenti dello sterzo durante le correzioni di traiettoria [14]: 
o attraverso le deviazioni standard della velocità di sterzatura; 
o controllando il tempo della sterzatura a bassa velocità; 
o velocità con cui viene effettuata la sterzatura [39]; 
o deviazione standard della velocità di sterzatura; 
o velocità con cui viene effettuato il ritorno dello sterzo; 
• coppia al volante esercitata dal guidatore per compiere le manovre in curva. 
Gli stati di sonnolenza sono stati valutati sulla differenza di velocità di un veicolo rapportata con 
parametri individuali tipici dei singoli conducenti, acquisendo dati su soggetti monitorati sia in stato 
di attenzione sia in ipovigilanza. Per ogni tipologia di guida è stato elaborato un algoritmo 
appropriato in relazione ai risultati ottenuti. 
In generale è stato rilevato sperimentalmente [29] che la relazione tra lo stato di allerta del guidatore 
e la posizione dello sterzo ha come conseguenza piccoli movimenti, corrispondenti ad altrettanto 
piccoli aggiustamenti della traiettoria del veicolo. In stato di sonnolenza (in letteratura è spesso 
indicata con il termine “drowsy state” o “drowsiness state”) i movimenti divengono meno precisi e 
più ampi, con conseguenti e larghi cambi di traiettoria. Nello specifico, una alta percentuale di 
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guidatori, per la maggior parte dei movimenti di controllo dello sterzo, hanno un’ampiezza massima 
di circa 2°, in un campo di frequenze compreso tra 0.1 e 0.3 Hz. L’ampiezza di questo campo varia 
in maniera insignificante considerando percorsi con strada dritta o in curva [19]. È ovvio che in 
questo campo di frequenze sono esaminate le cosiddette “microcorrezioni”. Tuttavia, i dati 
precedentemente acquisiti, da soli non sono sufficienti a fornire un responso se non si conosce la 
distribuzione delle frequenze. I segnali di frequenza devono essere elaborati con un processo 
appropriato, altrimenti le informazioni della sterzatura, comprese nel predetto campo tra 0.1 e 0.3 
Hz, possono essere perse a causa della sovrapposizione con il “rumore” (6 - 16 Db) che si ha a 
basse frequenze. Per questo motivo deve essere adottato un filtro “passa alto” che elimina le 
correzioni a bassa frequenza. Gabrielsen e Sherman [19] hanno utilizzato la funzione PSD (Power 
Spectral Density) di autocorrelazione del segnale al tempo t con quello del segnale al tempo t+τ. 
Nel dettaglio, la PSD è definita come 
2
)]([)()( ωτωττω iixx eXEerS −− =⋅= ∑  in cui 
][)( ττ +⋅= ttx XXEr  è la funzione di autocorrelazione di , ed  è la trasformata di Fourier 
della funzione , che è indipendente dal tempo, ma dipende solamente dall’intervallo temporale 
. Il grafico del PSD mostra che non c’è sovrapposizione tra gli intervalli di confidenza in stato 
di sonnolenza e vigilanza per le frequenze intorno a 0.45, 0.60 0.80 Hz, indipendentemente dal 
percorso di guida; quindi a queste frequenze c’è una differenza significativa tra la PSD dello stato di 
vigilanza e sonnolenza (Figura 6.2). 
tX )(
ωτieX −
tX
12 tt −
 
Figura 6.2 Distribuzione della PSD per tratto di strada curvi e dritti combinati 
Graficamente è possibile accertare lo stato di sonnolenza dall’intervallo di confidenza del PSD, 
distinguendo fra tratti di strada dritti e curve percorsi da un guidatore che non si trova in stato di 
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sonnolenza. Se il guidatore è in stato di vigilanza le curve del PSD hanno una forte sovrapposizione, 
ma solo considerando combinati tratti in curva e dritti (Figura 7.2). 
 
Figura 7.2 Distribuzione della PSD per tratto di strada curvi e combinazione di tratti i curvi con dritti 
Se andiamo ad esaminare la PSD solamente per tratti di strada dritta, si vede che in stato di 
sonnolenza le curve non hanno sovrapposizione, mentre in stato di vigilanza c’è sovrapposizione, 
vale a dire che le correzioni sono rispettivamente incompatibili e compatibili con l’andamento del 
percorso. 
 
Figura 8.2 Distribuzione della PSD per tratti di strada dritti 
Invece, osservando la PSD per i soli tratti di strada in curva, si vede che in stato di vigilanza le 
curve non hanno sovrapposizione, mentre in stato di sonnolenza c’è sovrapposizione. Ciò significa 
che le correzioni sono rispettivamente incompatibili e compatibili con l’andamento del percorso; 
esattamente il risultato opposto che si aveva per un tratto di strada dritto (Figura 9.2). 
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 Figura 9.2 Distribuzione della PSD per tratti di strada curvi 
In definitiva, l’esame dei dati senza distinguere le caratteristiche del percorso, può portare a 
conclusioni errate, perché i dati di sterzatura presentano caratteristiche differenti. 
Il layout dei componenti di un simulatore che elabora dati prelevati in maniera non intrusiva è in 
tutto simile a quella di un simulatore “intrusivo”, con la differenza che il guidatore non è disturbato 
da nessun sensore visibile. In Figura 10.2 è rappresentato il Layout del simulatore di Sayed ed 
Eskandarian [47]. 
 
Figura 10.2 Tipico Layout di un simulatore per monitoraggio non intrusivo 
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Per questo simulatore vale la stessa descrizione riportata al paragrafo 2.3 quando si parla del layout 
simulatore Mitsubishi Electric [23] ma con la differenza fondamentale del tipo di segnali 
monitorati. In questi simulatori le variabili del veicolo sono tenute sotto controllo per due motivi: il 
primo è l’analisi dello stato psicofisico del conducente, il secondo è che i segnali del veicolo sono 
fondamentali per il funzionamento dell’interfaccia grafica. A questo proposito, nel complesso, si 
controllano i seguenti parametri [47]: 
• Tempo trascorso, 
• Distanza percorsa, 
• Accelerazione longitudinale, 
• Accelerazione laterale, 
• Velocità longitudinale, 
• Velocità laterale, 
• Posizione laterale rispetto alla linea di margine carreggiata, 
• Curva percorsa dal veicolo, 
• Curvatura della strada, 
• Angolo di sterzatura, 
• Velocità di sterzatura, 
• Posizione del pedale dell’acceleratore, 
• Forza esercitata sul pedale del freno, 
• Angolo di imbardata, 
• Eventuale tipo di incidente effettuato. 
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3. Studio dello stato di fatica attraverso un simulatore 
3.1. Introduzione al lavoro che si intende realizzare 
Lo stato di fatica del conducente di automezzi è stato studiato, in campo medico, con diversi 
sistemi, spesso è stato fatto uso di simulatori di veicoli. Attraverso un sistema di monitoraggio 
(intrusivo o meno), è possibile stabilire se un conducente si trova in stato di ipovigilanza, e 
conseguentemente non è in grado di condurre in sicurezza un mezzo di trasporto [1, 2, 3]. Gli studi 
di settore sono stati finora effettuati mediante prove di guida utilizzando simulatori nei quali si 
tende a riprodurre l’ambiente di guida in uno scenario più realistico possibile. Ad esempio, il 
guidatore sotto osservazione, viene alloggiato in un veicolo reale, davanti ad un megaschermo con 
interfacce grafiche sempre più realistiche e dettagliate, così come descritto negli esempi ai paragrafi 
precedenti. L’obiettivo che si vuole raggiungere è quello di eseguire un’analisi più affidabile 
possibile cercando di avere indicazioni sullo stato di sonnolenza di un individuo. 
L’uso dei simulatori in questo tipo di prova, ha fondamento nelle notevoli difficoltà 
pratico/organizzative e nella soglia di estremo rischio derivanti dalla conduzione di tale esperimento 
su strada aperta al traffico. Un eventuale assopimento del guidatore fornisce in maniera evidente 
una diagnosi, ma pone in essere un altissimo livello di pericolosità riguardante la sicurezza e la vita 
del soggetto in esame, e l’integrità di terze persone e cose.  
Nei laboratori dei centri di ricerca che operano nel campo veicolistico a vario titolo, esistono anche 
simulatori con capsula; simulatori con comandi e schermo; simulatori a visione stereoscopica. La 
struttura di questi simulatori non viene trattata dettagliatamente nella presente tesi in quanto il 
simulatore che si intende realizzare è con veicolo e schermo. 
Le considerazioni precedenti sugli obbiettivi di interfaccia col guidatore e sulla realtà dell’analisi, 
valgono anche per il simulatore che si intende realizzare. In pratica, come si può evincere dalla 
Figura 11.3 si realizza una interazione visiva con il simulatore, tramite lo scenario proiettato su un 
megaschermo. Tramite altoparlanti sarà riprodotto il rumore del motore di un veicolo in marcia in 
modo da dare al guidatore la sensazione di essere a bordo di una macchina in moto. I segnali per il 
controllo della grafica e del rumore provengono in maniera indiretta dal modello di veicolo. Il 
guidatore interagisce in maniera diretta con il simulatore, fornendo gli input dell’angolo di sterzo e 
della posizione dei pedali acceleratore e freno al modello di veicolo. 
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 Figura 11.3 Schema a blocchi dell’interfaccia del simulatore 
Un software per l’acquisizione e l’analisi dei dati sarà installato nel computer per l’elaborazione dei 
segnali, con la funzione di discriminare quando il conducente si trova in stato di sonnolenza. Questo 
sarà possibile, dopo qualche minuto, confrontando i dati di guida acquisiti, con quelli prelevati dopo 
un breve periodo iniziale, nel quale il sistema effettua una specie di auto-apprendimento. La fase 
iniziale è necessaria perché ogni guidatore compie le correzioni della sterzatura e della posizione 
del pedale in maniera soggettiva.  
Le variabili monitorate ai fini dell’analisi di eventuale ipovigilanza sono: 
• posizione dello sterzo; ovvero angolo di sterzo. In particolare interessano le micro correzioni 
effettuate dal guidatore per mantenere al veicolo un andamento di marcia virtuale più fedele 
possibile all’andamento della strada; 
• coppia al volante; si cercano indicazioni che rivelino un probabile indizio di assopimento del 
conducente; 
• posizione del pedale dell’acceleratore; attraverso la variazione della posizione della leva 
acceleratore, non giustificata da variazioni sul percorso, si tenta di rilevare i segni, o più 
genericamente, indicazioni del sopraggiungere di uno stato di sonnolenza.  
La scelta di realizzare un simulatore che discrimina gli stati di ipovigilanza controllando lo sterzo, 
piuttosto che l’adozione di un sistema ottico, è dovuta alla circostanza che quest’ultimo non 
fornisce sempre dati attendibili perché fattori esterni ne viziano la corretta acquisizione. Il buon 
funzionamento di una telecamera che riprende il viso del conducente è fortemente influenzato dalla 
luce esterna, dal colore della pelle della persona sotto osservazione e dalla eventuale presenza di 
occhiali. Nel caso si indossino occhiali da sole, la rilevazione diventa particolarmente critica. A 
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questi problemi si potrebbe in genere ovviare adottando sorgente di luce a raggi infrarossi, con 
conseguente ed ulteriore lievitazione dei costi, peraltro già maggiori rispetto ad un sistema di 
controllo dello sterzo. I costi sono una variabile importante soprattutto per un sistema che potrebbe 
trovare applicazioni su veicoli commercializzati in media e grande serie. 
Per avere un quadro d’insieme attendibile sarà necessario validare il sistema, memorizzandovi i 
tracciati dell’EEG. L’importanza di questa validazione è correlata all’esame dell’EEG effettuato da 
un gruppo di medici, i quali, interpretando i dati acquisiti nei tracciati, sono in grado di distinguere 
se e quando un soggetto subisce un rallentamento dell’attività cerebrale dovuto alla stanchezza 
accompagnata da assopimento. Confrontando i dati delle variabili monitorate col conducente in 
stato di vigilanza, con i dati rilevati quando l’EEG rivela uno stato di sonnolenza, è possibile 
quantificare a quanto ammonta la differenza dell’ampiezza delle correzioni e la variazione di coppia 
applicata al volante. 
I componenti del simulatore avranno una disposizione simile a quella riportata in Figura 10.2, ed 
avanti al megaschermo verrà posizionato un veicolo modello Suzuki X90. Il computer necessario 
alla raccolta e registrazione dei dati è ubicato separatamente. Per la tiranteria di sterzo inizialmente 
era stata prevista una sensorizzazione, poi sostituita con altro sistema di sterzo prodotto e messo a 
disposizione dalla TRW-Italia, completo di servosterzo elettrico integrato col piantone. Di 
conseguenza l’impianto sterzante ed il servosterzo montati d’origine vengono di fatto estromessi. I 
motivi della scelta di sostituire il sistema di sterzo saranno illustrati successivamente nel paragrafo 
3.2. I tiranti d’origine del veicolo Suzuki saranno scollegati dai bracci di sterzo per evitare la 
presenza di una coppia di attrito dovuta al contatto tra pneumatico e pavimento. Questa coppia 
d’attrito, se presente, sarebbe difficilmente stimabile perché troppo dipendente dalle caratteristiche 
del pneumatico. Il ritorno del volante in posizione centrata non sarebbe sempre possibile, in modo 
particolare per grandi angoli di sterzatura. Per piccoli angoli di sterzatura c’è l’influenza 
dell’elasticità della tiranteria ad impedire il corretto autocentramento del volante. Questi fattori sono 
influenti anche ai fini della coppia di retroazione al volante. Per dare al guidatore la sensazione più 
realistica del contatto tra il pneumatico e la strada, la retroazione al volante dovrà essere dipendente 
dalla posizione dell’acceleratore. Nella realtà è funzione della velocità del veicolo e della coppia 
erogata dal motore e trasferita al suolo dalle ruote. 
In Figura 12.3 si può vedere quali segnali vengono scambiati tra i vari componenti del simulatore. 
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 Figura 12.3 Schema a blocchi del simulatore 
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3.2. Scelta del sistema di sterzo 
Inizialmente è stata prevista una sensorizzazione del sistema di sterzo d’origine montato sulla 
vettura a disposizione. La disposizione dei sensori sarebbe stata orientativamente simile a quella 
rappresentata in Figura 13.3. 
 
Figura 13.3 Schema del sistema di sterzo Suzuki 
 Attraverso il montaggio di una cella di carico a valle del volante, sarebbe stata rilevata la coppia al 
volante imposta dal guidatore. L’ubicazione non era casuale; infatti la sistemazione indicata 
permetteva una misura sufficientemente precisa, a prescindere dall’elasticità della tiranteria di 
sterzo. Un potenziometro rotativo, installato in parallelo al terzo albero del piantone ubicato nel 
vano motore, poteva fornire la misura angolare della posizione dello sterzo. In realtà, quella appena 
descritta, non è l’unica soluzione ipotizzata poiché, mediante un potenziometro lineare, c’era la 
possibilità di misurare la corsa della barra di rinvio. Questa soluzione era di difficile applicazione 
dato che è indispensabile misurare la reale portata delle correzioni operate dal guidatore, la cui 
entità sarebbe stata influenzata, sia in aumento che in diminuzione, dall’elasticità torsionale del 
piantone e dal gioco della scatola di sterzo. 
Dopo queste valutazioni, si è infine scelto di utilizzare un sistema di sterzo con EPS integrato. Le 
motivazioni, in base alle quali è stata scelta questa soluzione, sono diverse; una è relativa alla 
semplicità costruttiva di un sistema EPS; inoltre i valori dell’angolo di sterzo e della coppia al 
volante, sono indispensabili per il buon funzionamento del sistema e questi dati sono già 
implementati come input della centralina del veicolo. Il servosterzo elettrico è già predisposto 
all’origine per fornire questo tipo di segnali; di conseguenza le dimensioni e gli ingombri del 
sistema sono sicuramente minori. Un altro fattore fondamentale è rappresentato dalla differenza di 
costo fra le due soluzioni. La sensorizzazione del sistema d’origine, con cella di carico, 
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potenziometri e sistema completo di acquisizione dati, ha un costo maggiore rispetto al sistema 
scelto. 
Prima di essere montato sul veicolo il sistema di sterzo necessiterà di un’implementazione con gli 
altri componenti del simulatore. 
Velocità di marcia, forza laterale, resistenza al rotolamento e coppia motrice influenzano la forza e 
la velocità di auto-allineamento del volante. Dall’equilibrio della ruota, illustrato in Figura 14.3, si 
può notare il valore della coppia applicata e che tende ad allineare la ruota rispetto all’asse 
longitudinale del veicolo, il tutto considerato un impianto sterzante con braccio a terra positivo. La 
soluzione è adottata per la maggior parte della vetture attualmente in commercio con trazione 
anteriore. 
 
Figura 14.3 Equilibrio della ruota sterzante in curva 
Come esposto precedentemente, un attuatore sarà collegato alla barra di rinvio del sistema di sterzo.  
L’attuatore funzionerà sotto il controllo dei segnali provenienti dal modello Simulink per la 
determinazione della forza sulla barra a cremagliera, fornendo la forza necessaria al “feedback” 
dello sterzo. Conformemente alle indicazioni del paragrafo 3.1, per dare al guidatore una sensazione 
più realistica del contatto tra il pneumatico e la strada, la retroazione al volante dovrà essere 
dipendente anche dalla posizione dell’acceleratore. Nella realtà essa è funzione della velocità del 
veicolo e della coppia erogata dal motore e trasferita al suolo dalle ruote. In particolare, il modello 
completo del veicolo (comprendente modello di pneumatico e modello dinamico) riceve come 
ingressi: 
• l’angolo di sterzo imposto dal guidatore; 
• forze di contatto tra pneumatico e fondo stradale e momento di 
autoallineamento;(conoscendo la velocità di marcia virtuale si conoscono anche queste due 
variabili); 
• l’angolo di rollio della cassa del veicolo.  
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 Figura 15.3 Schema del principio di funzionamento del sistema di sterzo 
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3.2.1. Attrezzatura di supporto al sistema 
Durante lo studio preliminare, per l’acquisizione dei segnali dai sensori dello sterzo, è necessario 
montare il sistema su un’attrezzatura di supporto A tale scopo è stato realizzato il telaio 
rappresentato in Figura 16.3. 
 
Figura 16.3 Attrezzatura di supporto per il sistema di sterzo 
La struttura realizzata riproduce la configurazione geometrica di montaggio del sistema in questione 
in condizioni di esercizio sul modello di vettura utilizzata. Gli elementi principali del telaio sono 
delle barre tubolari quadrate  con spessore . Gli elementi necessari al fissaggio 
delle molle, del servosterzo e del carter della barra di rinvio, sono ricavati da larghi piatti 
. Il telaio è stato concepito in modo da poter intervenire con regolazioni della barra di 
rinvio, in senso longitudinale ed in senso trasversale. Una struttura regolabile è stata ritenuta 
necessaria per compensare eventuali giochi e tolleranze di montaggio dei componenti del sistema di 
sterzo. 
mm3030× mm2
mm1030×
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La retroazione dello sterzo è realizzata mediante due molle collegate a ciascun tirante del sistema di 
sterzo, mentre il vincolo al telaio dell’attrezzatura si è ottenuto collegando un’estremità delle molle 
a due golfare solidali al telaio stesso. Con questa sistemazione delle molle è garantito il ritorno del 
volante in posizione centrata a seguito di una rotazione. I golfari, collegati al telaio, hanno un 
gambo filettato che consente di poter variare la lunghezza iniziale delle molle quindi regolare il 
precarico. Per la verifica statica del golfare vedere Appendice F. L’aggiunta di un controdado ha lo 
scopo di evitare la traslazione del golfare rispetto alla posizione stabilita. 
Il meccanismo di aggancio delle molle di retroazione è visibile in Figura 17.3. 
 
Figura 17.3 Particolare dell’attrezzatura, aggancio della molla di retroazione 
Le altre estremità delle molle sono collegate ai tiranti del sistema di sterzo, mediante un giunto 
interposto tra tirante e molla, che consente di non avere forze dirette in maniera trasversale rispetto 
all’asse delle molle. Il giunto è reso solidale al tirante attraverso il serraggio tra un dado ed una 
superficie conica del tirante stesso. Un secondo dado viene serrato adiacente al primo per evitare 
che quest’ultimo subisca uno svitamento indesiderato. Il complessivo è visibile in Figura 18.3 
 
Figura 18.3 Particolare dell’attrezzatura, aggancio della molla al tirante 
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Per la verifica statica del giunto, interposto tra tirante e molla, vedere Appendice G. Le molle 
forniscono una forza risultante, crescente all’aumentare dell’angolo di sterzo; dimensionandole 
opportunamente si potrebbe ottenere una retroazione abbastanza fedele a quella reale. Tuttavia, 
come si evincere dallo schema in Figura 14.3, la coppia, agente sulla ruota avente fulcro nell’asse di 
sterzo, dipende anche dalla resistenza al rotolamento e dalla coppia motrice. Se poi viene 
considerato anche il trasferimento di carico dovuti ai moti di rollio e beccheggio della cassa del 
veicolo, bisogna tener conto della corsa della sospensione e delle conseguenti variazioni della 
posizione dell’asse di sterzo. Di conseguenza non è fondamentale cercare la massima precisione nel 
dimensionare la molla dato che il margine di errore è considerevole sotto altri aspetti. Infatti l’errore 
maggiore che si commette è nella determinazione dell’angolo di deriva del pneumatico, che, come 
illustrato nel successivo paragrafo 3.2.2, influisce in maniera diretta sulla coppia di retroazione al 
volante. 
Allo scopo di verificare che non ci fosse una deformazione eccessiva del telaio sotto carico, è stato 
realizzato un modello di verifica, con il metodo degli elementi finiti (F.E.M.), mediante il software 
Ansys 7.0. Il modello, (riportato in appendice E) è stato elaborato utilizzando elementi/trave aventi 
caratteristiche di area e momenti di inerzia pari a quelli delle sezioni utilizzate per costruire ogni 
parte del telaio. I carichi imposti corrispondono alla condizione di massima sollecitazione, 
corrispondente alla configurazione di massimo allungamento di una molla e minimo allungamento 
dell’altra. L’analisi è stata effettuata separatamente per i casi di sterzatura a destra e a sinistra, 
analizzati separatamente. La molla, alla massima estensione, genera sul telaio una sollecitazione di 
circa ; alla estensione minima circa . Dalla differenza fra queste due forze otteniamo 
la risultante che necessaria a tenere fermo il carter della barra di rinvio, forza corrispondente a circa 
 equamente ripartita su ciascuno dei due nodi di fissaggio al telaio; è stata considerata anche 
una coppia applicata ai punti di fissaggio del blocco del servosterzo dovuta alla reazione sulla 
scatola. 
N1590 N160
N1430
 
Figura 19.3 Carichi e vincoli applicati al modello di telaio 
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I nodi, posti in vicinanza del massimo carico generato dall’estensione delle molle, non sono stati 
vincolati, allo scopo di verificare, in via cautelativa, a quanto ammonta lo spostamento massimo del 
nodo caricato. Dall’analisi effettuata risulta che la massima deformazione si ha in condizione di 
sterzatura a sinistra. Infatti, il nodo 35, sul quale è applicata una forza di , subisce uno 
spostamento di  lungo l’asse X, di  lungo l’asse Y, di  lungo l’asse Z. La 
massima tensione flessionale è di , mentre quella assiale è di , entrambe ben al di 
sotto del limite di snervamento del materiale ( ). Sono praticamente ininfluenti gli 
spostamenti in lungo l’asse X e Z visto che la direzione di spostamento della molla è lungo l’asse Y. 
Avendo un piccolo angolo di rotazione attorno ad Y ciò comporta un contributo elastico minore 
rispetto alla molla, essendo quest’ultima molto più cedevole del telaio. 
N1589
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Figura 20.3 Spostamenti in direzione Y e massima tensione assiale e flessionale 
Le immagini ed i risultati completi dell’analisi FEM sono riportati in appendice D. 
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3.2.2. Scelta della molla di retroazione 
E’ necessario che sullo sterzo agisca una coppia resistente (seppur di valori minimi) di verso 
contrario a quella applicata dal conducente altrimenti il sensore di coppia registrerebbe valori 
eccessivamente ridotti ed il servosterzo non interverrebbe in assistenza. La scelta di adottare una 
retroazione a molla, è motivata dalla circostanza che, in fasi di studi preliminari, è necessaria la 
massima semplificazione possibile. Pertanto, per l’acquisizione dei dati provenienti dai sensori 
dello sterzo, è opportuno creare un sistema semplice ed affidabile. Si ritiene che una retroazione, 
controllata dal modello di veicolo, sarebbe particolarmente laboriosa ed introdurrebbe un’altra fonte 
di possibili errori. Il sistema di controllo di un attuatore, di qualunque tipo, ha bisogno di una 
taratura e tutto il sistema di controllo rappresenta una complicazione. Inoltre l’eccessiva accuratezza 
nel dimensionare la molla sarebbe inutile perché, la presenza del servosterzo, è un filtro per le forze 
trasmesse al volante, quindi la forza della molla viene diminuita e compensata dalla coppia erogata 
dal servosterzo. In ogni caso una retroazione con le caratteristiche di una molla non è totalmente 
inattendibile, almeno per piccoli angoli di sterzo, come dimostra uno studio già portato a termine 
[11]. In genere, i guidatori non modificano, in maniera rilevante, il modo di condurre il veicolo al 
variare delle caratteristiche di retroazione dello sterzo, specie se la retroazione stessa è simile a 
quella di una molla o ad altro congegno più fedele, rispetto alle reali condizioni di guida [11]. 
Comunque si evidenzia il fatto che i guidatori, in generale, preferiscono dover compiere uno sforzo 
maggiore per effettuare la sterzatura all'aumentare della velocità di marcia del veicolo [11]. 
 La rigidezza e la massima forza della molla, sono state determinate tenendo conto della curva 
caratteristica di un pneumatico, con un’aderenza media 8.00 =µ , carico verticale , NFz 2500=
( ) 010 / µµµχ −=   (1.3), 
avendo indicato con 1µ  l’aderenza limite, rigidezza di deriva 
bakC ⋅⋅⋅= 24   (2.3), 
avendo indicato con  la larghezza dell’impronta del pneumatico, con b  la lunghezza 
dell’impronta del pneumatico, con  la rigidezza del pneumatico. La curva presa a riferimento per 
una stima della forza di retroazione è rappresentata in Figura 21.3 [48]. 
a
k
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 Figura 21.3 Curva caratteristica di un pneumatico 
La stima, sul valore della forza agente sulla cremagliera, viene fatta considerando il momento  
prodotto dalla forza laterale  rispetto alla traccia al suolo dell’asse di sterzo, il braccio della forza 
è dato dalla somma dell’avancorsa a
zM
yF
v e del braccio a terra t come visibile in Figura 22.3 [48]. 
 
Figura 22.3 Sistema di riferimento del pneumatico ed asse di sterzo 
La coppia , attraverso il braccio di sterzo di dimensione , trasferisce al tirante e 
conseguentemente alla barra di rinvio, una forza  pari a quella agente sul pignone della scatola di 
sterzo. La dimensione  è data dalla distanza della cerniera del braccio di sterzo rispetto alla 
zM 1l
1F
1l
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cerniera del fusello che definisce l’asse di sterzo (vedere figura in Appendice A). A questo punto 
dal rapporto di trasmissione della scatola è possibile ricavare un valore di coppia al volante. La 
coppia al volante può anche essere ricavata conoscendo il rapporto di trasmissione del sistema di 
sterzo e ricavando il rapporto tra angolo al volante e corrispondente angolo di rotazione della ruota. 
Per quanto riguarda il valore di coppia al volante bisogna tenere ben presente che si ottiene un 
valore che prescinde dalla presenza del servosterzo, quindi un valore ipotetico che ha un riscontro 
solo in sistemi di sterzo tradizionali. L’esposizione dettagliata dei calcoli effettuati per la stima è 
illustrata nel foglio di calcolo in appendice A relativamente al valore massimo di . yF
Una prima soluzione considerata prevedeva l’installazione di due molle per ogni tirante, che 
avrebbero fornito una caratteristica di coppia al volante che seguisse qualitativamente ed in maniera 
abbastanza fedele, il feedback reale di un veicolo. C’è però una difficoltà di ordine pratico, dovuta 
alla rigidezza relativamente elevata delle molle, circostanza che comporta carichi elevati per grandi 
angoli di sterzo. Considerando che si tratta di un montaggio provvisorio e che il percorso simulato, 
non comporta l’adozione di elevati valori di angolo di sterzo δ, perché non sono previste manovre 
simili a quelle di parcheggio, è stata adottata una molla con la caratteristica rappresentata in Figura 
23.3. 
0,00
200,00
400,00
600,00
800,00
1000,00
1200,00
1400,00
1600,00
1800,00
0
2,7
1
5,4
2
8,1
3
10
,84
13
,55
16
,26
18
,97
21
,68
24
,39
27
,10
29
,81
32
,52
35
,23
37
,94
40
,65
43
,36
46
,07
48
,78
Corsa della Barra a Cremagliera (mm)
F
o
rz
a 
(N
)
Forza delle molle (Feedback) Molla 1 Molla 2
 
Figura 23.3 Feedback di forza alla barra a cremagliera in funzione dell’angolo di sterzo 
Tuttavia si deve considerare che, al massimo angolo di sterzo (529°), la forza risultante raggiunge 
un valore di  corrispondenti ad una coppia al volante di  sempre senza 
considerare la presenza del servosterzo. Questo valore è un dato stimato (v. appendice A), non 
N6189 mN ⋅78.27
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avendo a disposizione gli esatti valori dell’avancorsa, mentre il valore braccio a terra è stato 
trascurato. In pratica c’è un’incognita costituita dalla posizione geometrica dell’asse di sterzo. 
Considerando che, durante il normale funzionamento, la coppia di assistenza può arrivare a circa 
l’80% del valore di retroazione, se ne deduce che il gruppo servosterzo potrebbe essere 
sovraccaricato ed è difficile prevedere le conseguenze di fronte a sollecitazioni. 
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3.3. Descrizione del piantone di sterzo TRW 
Il sistema di sterzo adottato è un componente commerciale installato su vetture di serie. Si tratta di 
un normale impianto sterzante dotato di servosterzo elettrico (EPS). 
 
Figura 24.3 Sistema di sterzo TRW 
 
Come visibile dalla Figura 24.3 [7] a valle del 
volante, in corrispondenza del piantone, è 
presente il blocco EPS. Esso racchiude il 
motore elettrico tipo “Brushless”, (collegato 
al primo elemento del piantone attraverso un 
rotismo) e la cella di carico che misura la 
coppia al volante esercitata dal guidatore e 
l’angolo di sterzo. 
 
Il piantone di sterzo è composto da tre alberi collegati mediante giunti di Cardano, a garanzia 
dell’omocineticità nella trasmissione del moto rotatorio. Questa divisione del piantone in più parti, 
per ragioni di sicurezza, lo rende detraibile in caso di impatto. Un piantone ad albero unico, in caso 
di impatto particolarmente violento, potrebbe penetrare all’interno dell’abitacolo, con possibili gravi 
lesioni al conducente. Il piantone è collegato alla barra di rinvio tramite una scatola di sterzo con 
accoppiamento tipo pignone/cremagliera. Il rapporto di trasmissione dichiarato della scatola di 
sterzo, riferito all’avanzamento della barra per giro volante, è di 47 mm/giro, con una rotazione 
massima del volante di 529°. Alle estremità della barra di rinvio sono collegati, mediante due 
cerniere sferiche i tiranti destro e sinistro. I tiranti sono collegati al braccio di sterzo del fuso a 
snodo (detto anche fusello di sterzo e non rappresentato in Figura 24.3) con un’altra cerniera 
sferica. 
La parte dell’attuatore del servosterzo è costituita da un motore elettrico disposto trasversalmente, 
come visibile in Figura 25.3 [7]. Il motore elettrico è di tipo rotativo ad induzione magnetica e non 
sono presenti contatti elettrici al suo interno. L’utilizzo di questo tipo di motore ha l’evidente 
vantaggio di diminuire al minimo gli attriti, l’inerzia e l’usura, con conseguente allungamento della 
vita utile rispetto ai motori asincroni tradizionali. A valle del motore elettrico è presente un 
collegamento, tra albero e piantone, mediante ruota dentata/vite senza fine, meccanismo che opera 
una riduzione del numero di giri con conseguente aumento della coppia erogata dal motore elettrico 
stesso. 
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 Figura 25.3 Blocco hardware del sistema EPS di assistenza alla sterzatura 
A monte del motore elettrico è ubicata la cella di carico, la quale fornisce la misura della coppia 
applicata e dell’angolo di sterzo al volante imposti dal guidatore. Il sensore consta di un tratto della 
colonna con una deformabilità leggermente superiore a quella dell’albero del piantone. Agli estremi 
sono posti due encoder ottici rotativi; il primo, più vicino al volante, fornisce la misura dell’angolo 
di sterzo; il secondo effettua un’altra misura angolare. La differenza tra la prima e la seconda 
misura fornisce la rotazione della cella di carico, quindi la deformazione.Considerando la lunghezza 
 della cella di carico, in conseguenza di una coppia torcente , la rotazione è: z TM
)(zϑϑ = ,  (3.3), 
ed è rappresentata da una relazione tipo: 
z⋅Θ=ϑ ,  (4.3), 
avendo indicato con Θ  una costante. Lo spostamento del generico punto della sezione indicato in 
Figura 26.3 risulterà essere: 
xvyu ⋅=⋅−= ϑϑ , ,  (5.3). 
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 Figura 26.3 Sistema di riferimento per la torsione sulla cella di carico 
La tensione nel materiale sarà data da: 
yGxz ⋅Θ⋅−=τ ,  (6.3), 
xGxz ⋅Θ⋅=τ ,   (7.3), 
da cui si ricava facilmente il valore della coppia applicata: 
( )∫ ⋅−⋅=
A
xzyzT dAyxM ττ ,  (8.3), 
avendo indicato con  l’area della sezione della cella di carico. A
Si ha che: 
( )PT IGM ⋅=Θ / ,  (9.3), 
con  i momento di inerzia polare della sezione della cella di carico. PI
Essendo 
rGyxGxzyzz ⋅Θ⋅=+⋅Θ⋅=+= 2222 τττ   (10.3), 
si ha che 
PTz IrM /⋅=τ ,  (11.3), 
quindi 
PT IGzM ⋅⋅= /ϑ   (12.3), 
così è dato il legame tra rotazione e coppia. 
Il sistema è governato da una unità elettronica di controllo (ECU) con alimentazione a 12 V 
corrente continua (vedi Figura 27.3 [7]). 
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 Figura 27.3 Schema dell’EPS prodotto da TRW 
Tra i segnali in ingresso, necessari alla centralina, vi sono la coppia applicata dal guidatore al 
volante e l’angolo di sterzo imposto, entrambi provenienti dalla cella di carico. E’ necessario inoltre 
conoscere la posizione angolare, per l’autocentramento del motore del servosterzo. In uscita la ECU 
fornisce l’alimentazione elettrica alla cella di carico del piantone e soprattutto controlla il motore 
del servosterzo. Altro parametro di cui tiene conto l’ECU è la velocità con cui il guidatore effettua 
la sterzatura. Difatti, tramite il motore del servosterzo, viene attuata anche un’azione di 
smorzamento, molto utile ai fini della stabilità. 
La taratura del servosterzo consiste nel definire la coppia e la relativa amplificazione della stessa, 
che il motore deve fornire, tenendo conto della velocità del veicolo. Conoscere la velocità del 
veicolo è indispensabile, dato che, all’aumentare di questa, lo sterzo tende ad essere più facile da 
manovrare per cui anche la coppia fornita dal servosterzo deve essere minore all’aumentare della 
velocità, come del resto è visibile in Figura 28.3[7]. 
 
Figura 28.3 Andamento qualitativo della taratura dell’EPS in funzione della coppia e di coppia e velocità 
In Figura 28.3 è possibile vedere anche come varia qualitativamente la coppia, fornita dal 
servosterzo, al variare di quella esercitata dal guidatore, fino ad un limite massimo, stabilito dal 
costruttore, per non sovraccaricare gli organi della tiranteria. 
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3.4. Hardware per il rilevamento dei segnali da un servosterzo 
elettrico 
Il sistema per il rilevamento dei segnali dai due encoder integrati nel servosterzo è rappresentabile 
con uno schema a blocchi del tipo rappresentato in Figura 29.3. 
 
Figura 29.3 Schema a blocchi dell’impianto hardware per l’acquisizione dati dall’EPS 
Il sistema di sterzo è stato installato sull’attrezzatura di supporto, precedentemente descritta al 
paragrafo 3.2.1, riproducendo la configurazione di montaggio durante il normale funzionamento. 
I segnali provenienti dai due encoder sono inviati alla centralina del servosterzo, la quale invia 
segnali ad 8 bit per via CAN (controller area network: protocollo informatico progettato per la 
gestione delle comunicazioni tra le varie centraline dei veicoli) all’unità elettronica di controllo un 
(ECU). La comunicazione CAN tra le centraline del servosterzo e dell’ECU avviene mediante la 
trasmissione di impulsi elettrici a diverse tensioni. Nel caso in cui il segnale abbia una differenza di 
potenziale approssimativamente intorno ai , questo segnale sarà considerato dall’ECU come un 
ON, ovvero un bit 1; se invece il segnale appartiene al campo 
V2
V243 ÷  viene equiparato ad un OFF 
ovvero un bit 0. La connessione è evidenziata con “3” in Figura 31.3 con l’indicazione “output to 
EPS unit”. 
All’ECU viene collegata una scheda per l’acquisizione di dati, tramite una porta seriale a 9 PIN tipo 
RS-232 (rappresentata in Figura 30.3), utilizzando solamente i PIN 2 e 7. Mediante il PIN 2 avviene 
la ricezione dei dati, mentre attraverso il PIN 7 vengono inviati i dati necessari all’inizializzazione 
del servosterzo ogni qualvolta venga effettuato l’avviamento di tale dispositivo. La porta utilizzata è 
mostrata in evidenza con “1” in Figura 31.3. 
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 Figura 30.3 Schema della porta RS-232 
L’unità di controllo (visibile in Figura 31.3), oltre a comunicare con la centralina interna del 
servosterzo, ha anche la funzione di simulare la presenza del veicolo. 
 
Figura 31.3 ECU del sistema 
Questa unità è alimentata da un accumulatore  a corrente continua, identico a quelli presenti a 
bordo delle vetture commerciali. La connessione è evidenziata con “2” in Figura 31.3. Dal quadro 
di comando viene effettuata la procedura di avvio che prevede, in sequenza: l’accensione dell’unità 
stessa; l’accensione del motorino di avviamento virtuale, mediante il commutatore IGN; l’avvio del 
motore del veicolo (Engine running), mediante lo switch 1. Ad inizializzazione avvenuta (attraverso 
interfaccia software) il sistema è pronto per il normale funzionamento. 
V12
La scheda di acquisizione dati rappresenta l’anello di congiunzione nell’interfaccia tra PC ed ECU. 
Attraverso la suddetta scheda avviene la trasmissione dei segnali al software per l’acquisizione dei 
dati. Una soluzione adottata preliminarmente prevedeva l’utilizzo di una scheda National 
Instruments tipo PCI-6052E già a disposizione. Tuttavia l’impiego di questo componente 
comportava la creazione di un nuovo protocollo per la decodifica del segnale CAN proveniente 
dall’ECU. In alternativa è stata individuata una scheda CAN-AC2-PCI SJA 1000 supportata dal 
software XPc-Target. di impiego più immediato. Adottando questa soluzione si ottengono i segnali 
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di posizione e di coppia, senza necessità di effettuare una “traduzione” del segnale in uscita dalla 
scheda di acquisizione dati. 
Il PC1 indicato in Figura 29.3 ha la funzione di trasmettere i dati al PC2. In questi casi l’utilizzo del 
pacchetto software XPc-Target prevede l’utilizzo di 2 PC. L’adozione di questo software permette 
la trasmissione dei dati ed il controllo in tempo reale. Il controllo e la gestione dei dati avviene 
mediante il secondo PC, che è collegato al primo mediante un cavo connesso alla porta seriale. In 
seguito, tramite l’interfaccia con il modello di veicolo, sarà possibile gestire la grafica e la 
retroazione al volante. 
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 4. Modello per il calcolo della forza di retroazione 
La retroazione della coppia al volante è proporzionale alla forza laterale agente sui pneumatici di un 
assale sterzante. Su autoveicoli con trazione anteriore, la retroazione sarà proporzionale anche alla 
coppia motrice erogata dal motore. Con il modello illustrato al paragrafo 4.1 è stata determinata la 
forza sulla barra a cremagliera avendo come riferimento i valori del momento, calcolato rispetto 
all’asse di sterzo, prodotto dalle forze (laterale, longitudinale e trasferimento di carico verticale) 
agenti sul pneumatico. Avendo determinato la distanza tra le rette d’azione delle forze di contatto a 
terra e l’asse di sterzo, è stato quantificato il carico agente sul tirante. Avendo determinato la 
distanza tra la retta con la stessa direzione del tirante e l’asse di sterzo, la risultante delle forze sui 
tirante è, con buona approssimazione, pari a quella agente sulla cremagliera, quindi il prodotto di 
questa forza moltiplicato per il diametro del pignone della scatola di sterzo, è il valore della coppia 
al volante. Nel successivo paragrafo 4.2 viene illustrato il modello realizzato per determinare la 
posizione del centro ruota al variare della corsa della sospensione. Dal modello Adams sono stati 
ricavati dei vettori che legano la posizione dei punti di interesse della sospensione con lo 
spostamento a centro ruota; questi dati, inseriti nel modello Simulink, permettono la esatta 
determinazione della posizione dell’asse di sterzo e delle distanze necessarie a calcolare il momento 
delle forze agenti sul pneumatico. I valori delle forze longitudinale, laterale ed il trasferimento di 
carico verticale provengono da un modello di veicolo già elaborato con Simulink. Si ha quindi un 
sistema integrato che permette il calcolo della forza sulla cremagliera in tempo reale. 
4.1. Modello Simulink per il calcolo della forza di retroazione 
La sospensione considerata è di tipo Mac Pherson, un esempio è illustrato in Figura 32.4. 
 
Figura 32.4 Sospensione Mac Pherson 
 58
La sospensione Mac Pherson è un tipo di sospensione a ruote indipendenti costituita da tre elementi: 
• un elemento denominato triangolo inferiore (compreso tra le cerniere 2,4,5); 
• l’elemento inferiore della coppia prismatica è collegato al fusello di sterzo (del quale fanno 
parte i punti 2,3,6); 
• l’elemento superiore della coppia prismatica è unito alla cassa del veicolo nel punto 1 mediante 
una cerniera sferica. 
L’insieme degli elementi (inferiore e superiore) della coppia prismatica costituiscono il montante 
telescopico della sospensione, collegato al mozzo. L’elemento superiore è strutturato in modo tale 
da incorporare l’ammortizzatore e la molla elicoidale ed è fissato dalla parte superiore al telaio 
mediante un robusto collegamento elastico (tipo silent block); questo attacco è la parte più delicata 
di questo tipo di sospensioni poiché è un percorso attraverso cui sono trasmessi i carichi alla scocca. 
Nel caso in esame si tratta una sospensione anteriore (avente ruota sterzante), per cui è necessario 
che tutto il montante o almeno la parte collegata al mozzo possa ruotare attorno all’asse di sterzo. 
Lo snodo necessario è generalmente ottenuto interponendo tra l’ancoraggio superiore ed il 
manicotto rotante un cuscinetto reggispinta che permette il movimento sopportando gli sforzi 
assiali. 
Lo schema della sospensione Mac Pherson ha vantaggi di ordine pratico ed economico; il principale 
vantaggio è dato dal ridotto ingombro trasversale, infatti il volume occupato è solamente quello del 
braccio inferiore dato che il montante telescopico è praticamente verticale. Questo permette uno 
spazio maggiore tra le ruote consentendo l’applicazione trasversale del motore. Il vantaggio 
economico deriva dal numero di componenti ed articolazioni particolarmente ridotto, con 
conseguente semplicità costruttiva e di montaggio e tempi relativamente brevi per l’assemblaggio. 
Lo schema costruttivo fa in modo che le imprecisioni dovute al montaggio e ad urti subiti durante la 
marcia, non comportino apprezzabili variazioni del comportamento su strada. 
Un disegno costruttivo di questo tipo di sospensione è riportato in Figura 33.4, nella quale sono 
riportate in verde le parti oscillanti, in ocra le parti che oltre ad oscillare ruotano durante la 
sterzatura ed in azzurro i collegamenti con la scocca. 
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 Figura 33.4 Sospensione Mac Pherson 
Facendo riferimento alla Figura 32.4, con i numeri da 1 ad 8, aventi ciascuno coordinate  e 
, sono stati indicati i punti che definiscono la geometria costruttiva della sospensione, 
mentre i punti 9 e 10 i cui segmenti si intersecano al punto 7, con coordinate , servono 
semplicemente a definire le rette d’azione della forza longitudinale (7 – 9, ) e laterale (7 - 
10, ) agenti sul pneumatico. 
111 ,, ZYX
888 ,, ZYX
777 ,, ZYX
999 ,, ZYX
101010 ,, ZYX
L’asse di sterzo è definito dalla retta passante per i punti 1 e 2 (coordinate ); quindi sarà 
necessario calcolare le lunghezze dei segmenti di minima distanza tra l’asse di sterzo 1 – 2 e: 
222 ,, ZYX
• la retta passante per i punti 7 – 9 (che definiscono la direzione della forza longitudinale), 
• la retta passante per i punti 7 – 10 (che definiscono la direzione della forza laterale), 
• la retta passante per i punti 7 – 11 (che definiscono la direzione della forza verticale). 
 60
 Figura 34.4 Posizione del segmento di minima distanza tra retta passante per 7-10 ed asse di sterzo 
Date le equazioni parametriche (con parametro t) della retta coincidente con l’asse di sterzo: 
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  (1.4), 
e l’equazione parametrica (con parametro s) della retta passante per i punti 7 – 10 ed avente la 
stessa direzione della forza laterale: 
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si ottiene che la distanza tra due rette nello spazio è data dalla relazione: 
⎥⎥⎦
⎤
⎢⎢⎣
⎡
++
−⋅+−⋅+−⋅=
=⎥⎥⎦
⎤
⎢⎢⎣
⎡
++
⋅+⋅+⋅−⋅+⋅+⋅=−−
2
1
2
1
2
1
711711711
2
1
2
1
2
1
717171111111
107,21
)()()(
)(
cba
zzcyybxxa
cba
zcybxazcybxa
d
 (3.4), 
avendo indicato con  rispettivamente: 111 ,, cba
( ) ( ) ( ) ( 1271071012
71012
71012
1 det zzyyzzyyzzzz
yyyy
a −⋅−−−⋅−=−−
−−= ) (4.4), 
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( ) ( ) ( ) ( 7101271012
71012
71012
1 det xxzzzzxxzzzz
xxxx
b −⋅−−−⋅−=−−
−−= )  (5.4), 
( ) ( ) ( ) ( 7101271012
71012
71012
1 det xxyyyyxxyyyy
xxxx
c −⋅−−−⋅−=−−
−−= )  (6.4). 
Analogamente si può applicare la stessa formula alla retta passante per i punti 7 – 9 (direzione della 
forza longitudinale) le cui equazioni parametriche (con parametro h) sono: 
⎪⎩
⎪⎨
⎧
−+=
−+=
−+=
)(
)(
)(
797
797
797
zzhzz
yyhyy
xxhxx
  (7.4). 
Anche in questo caso la distanza tra le due rette nello spazio è data da una relazione analoga alla 
(3.4), in particolare: 
⎥⎥⎦
⎤
⎢⎢⎣
⎡
++
−⋅+−⋅+−⋅=−− 2
2
2
2
2
2
712712712
97,21
)()()(
cba
zzcyybxxa
d   (8.4), 
avendo indicato con  rispettivamente: 222 ,, cba
( ) ( ) ( ) ( 12797912
7912
7912
2 det zzyyzzyyzzzz
yyyy
a −⋅−−−⋅−=−−
−−= )   (9.4), 
( ) ( ) ( ) ( 79127912
7912
7912
2 det xxzzzzxxzzzz
xxxx
b −⋅−−−⋅−=−−
−−= )   (10.4), 
( ) ( ) ( ) ( 79127912
7912
7912
2 det xxyyyyxxyyyy
xxxx
c −⋅−−−⋅−=−−
−−= )  (11.4). 
La stessa relazione vale anche per la retta passante per i punti 7 – 13 (direzione della forza verticale 
derivante dal trasferimento di carico) le cui equazioni parametriche (con parametro m) sono: 
⎪⎩
⎪⎨
⎧
−+=
−+=
−+=
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)(
)(
7137
7137
7137
zzmzz
yymyy
xxmxx
  (12.4). 
Anche in questo caso la distanza tra le due rette nello spazio è data da una relazione analoga alla 
(3.4), in particolare: 
⎥⎥⎦
⎤
⎢⎢⎣
⎡
++
−⋅+−⋅+−⋅=−− 2
4
2
4
2
4
714714714
137,21
)()()(
cba
zzcyybxxa
d   (13.4), 
avendo indicato con  rispettivamente: 444 ,, cba
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( ) ( ) ( ) ( 1271371312
71312
71312
4 det zzyyzzyyzzzz
yyyy
a −⋅−−−⋅−=−−
−−= )   (14.4), 
( ) ( ) ( ) ( 7131271312
71312
71312
4 det xxzzzzxxzzzz
xxxx
b −⋅−−−⋅−=−−
−−= )  (15.4), 
( ) ( ) ( ) ( 7131271312
71312
71312
4 det xxyyyyxxyyyy
xxxx
c −⋅−−−⋅−=−−
−−= )   (16.4). 
Per ogni ruota, la coppia agente attorno all’asse di sterzo, sarà data dalla somma algebrica delle 
coppie prodotte dalla forza laterale e dalla forza longitudinale, quindi: 
)sin()()sin()()sin()( 21137,2121107,212197,2121
Λ
−−−
Λ
−−−
Λ
−−−− ⋅⋅∆+⋅⋅+⋅⋅= rrzdFrrzdFrrzdFM zzyyxx  (17.4). 
La forza laterale  sarà assunta come positiva in caso di sterzatura verso destra; viceversa dovrà 
essere considerata con segno negativo in caso di sterzatura a sinistra. Per quanto riguarda la forza 
longitudinale  dovrà essere considerata, nell’equazione (12.4), con segno negativo in caso di 
trazione o accelerazione, ed assunta con valore positivo se agisce come una forza frenante. 
yF
xF
Per conoscere il valore della forza  applicata al tirante del sistema di sterzo, occorre calcolare il 
rapporto tra la coppia rispetto all’asse di sterzo e la distanza tra la retta coincidente col tirante e 
l’asse di sterzo stesso. In pratica basta calcolare la forza secondo la relazione: 
TF
83,21
21
1
−−
−=
d
MFT   (18.4). 
La distanza  viene determinata con un procedimento analogo alle relazioni (3.4) e (8.4): 83,21 −−d
⎥⎥⎦
⎤
⎢⎢⎣
⎡
++
−⋅+−⋅+−⋅=−− 2
3
2
3
2
3
313313313
83,21
)()()(
cba
zzcyybxxa
d   (19.4), 
avendo indicato con  rispettivamente: 222 ,, cba
( ) ( ) ( ) ( 12383812
3812
3812
3 det zzyyzzyyzzzz
yyyy
a −⋅−−−⋅−=−−
−−= )  (20.4), 
( ) ( ) ( ) ( 38123812
3812
3812
3 det xxzzzzxxzzzz
xxxx
b −⋅−−−⋅−=−−
−−= )   (21.4), 
( ) ( ) ( ) ( 38123812
3812
3812
3 det xxyyyyxxyyyy
xxxx
c −⋅−−−⋅−=−−
−−= )   (22.4). 
La risultane dei carichi applicati ai tiranti di sterzo è, con buona approssimazione, pari alla 
sollecitazione sulla barra a cremagliera. Lo spostamento della cremagliera è 47 mm/giro volante; 
quindi il raggio del pignone misurato sulla circonferenza primitiva è dato da: 
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mmr 48.7
2
47 =⋅= π   (23.4). 
Conoscendo il carico sulla cremagliera ed il diametro del pignone è possibile determinare la coppia 
di feedback al volante. La coppia al volante è calcolata dalla forza sulla cremagliera che è la 
risultante delle forze sui tiranti del sistema di sterzo, cioè: 
21 TTT FFF +=  (24.4). 
La coppia al volante (non considerando il contributo del servosterzo) risulterà essere pari a: 
rFM Tv ⋅=   (25.4). 
Una prova di simulazione del modello è stata eseguita con le coordinate dei punti della sospensione: 
con forza motrice nulla ed un valore della forza laterale di . E’ stata ottenuta una coppia al 
volante di circa , mentre con la procedura adottata per effettuare la stima approssimata 
descritta in appendice A, era stato calcolato un valore 
N1700
mN ⋅4
mN ⋅9.13 . 
La differenza dipende dal fatto che nella stima in appendice A, effettuata per scegliere una molla di 
retroazione appropriata, non è stato tenuto conto degli attriti e del rendimento della trasmissione 
presenti nella scatola di sterzo, mentre in entrambi i casi non è stato tenuto conto dei carichi 
longitudinali e verticali. Si può affermare comunque che la stima in appendice A risulta essere ben 
approssimata visto che la molla garantisce il ritorno del volante in posizione centrata. 
Per quanto riguarda il controllo della retroazione al volante, è stato preso a riferimento il modello 
illustrato in questo paragrafo, modello che ha il vantaggio di dipendere direttamente dalla 
caratteristica del pneumatico. Inoltre l’eventuale forza motrice non è contemplata nella stima di cui 
all’appendice A. Una ulteriore valutazione a favore di questo modello è motivata dalla circostanza 
che uno scarto di mN ⋅1.6  può essere avvertito dal guidatore, poiché rappresenta uno scarto del 
30% della coppia di retroazione totale. 
In Figura 36.4 è illustrato il modello Simulink per il calcolo della coppia al volante implementato 
nel modello di veicolo.  
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 Figura 35.4 Modello Simulink per il calcolo della coppia di retroazione al volante 
La forza laterale e longitudinale sono input forniti in tempo reale dal modello di pneumatico 
(anch’esso implementato nel modello di veicolo) mediante la formula empirica denominata Magic 
Formula (20.4) [48]: 
)]))arctan([arctan(sin()( xBxBExBCDxy ⋅−⋅⋅−⋅⋅⋅=   (26.4). 
La relazione (20.4) può essere utilizzata per rappresentare l’andamento della forza longitudinale o 
laterale, in base al significato assegnato alla variabile x:  
• se α=x  allora si avrà che  yFxy =)( ,
• se  allora si avrà che  xsx = xFxy =)( .
Ai coefficienti B,C,D,E sono stati assegnati i valori opportuni, idonei ad ottenere la curva 
caratteristica che meglio si adatta al comportamento di un pneumatico reale. 
Il coefficiente B è detto anche fattore di rigidezza, in quanto influenza la pendenza della curva in 
prossimità dell’origine e conseguentemente influisce in maniera determinante anche sulla posizione 
del massimo relativo della curva caratteristica. È dipendente dall’angolo di sterzo, quindi nel nostro 
caso varia orientativamente tra i valori di 12 e 18. Il coefficiente C è il fattore di forma (o anche 
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Curvature factor), avendo influenza sulla forma della curva caratteristica come mostrato in Figura 
37.4. 
 
Figura 36.4 Influenza del fattore di forma 
Il valore di questo coefficiente è  se si considera 3.1=C yFxy =)( , invece  se si considera 
. Il parametro D influisce principalmente sul valore massimo assunto dalla curva in 
relazione al carico verticale; nel nostro caso ha un valore di circa 2500. E è il parametro di 
curvatura, al cui diminuire la curva tende ad avere un andamento più piatto. Anche questo 
coefficiente è dipendente dal carico verticale sul pneumatico, ha normalmente un valore negativo; 
nel nostro caso è compreso tra i valori 0, -0.8.  
6.1=C
xFxy =)(
Le immagini del modello Simulink e le coordinate iniziali utilizzate per i punti della sospensione 
sono riportate in appendice H. 
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4.2. Modello Adams per lo studio della sospensione 
Le coordinate dei punti della sospensione sono soggette a variazioni dipendenti dalla corsa misurata 
a centro ruota. In particolare, per il calcolo della forza agente sul tirante di sterzo, interessa 
conoscere con esattezza la posizione dei punti 2 e 3 di Figura 32.4 al variare della corsa della 
sospensione. Infatti, definendo con 1 la posizione dell’asse di sterzo, il punto 2 ha una influenza 
diretta sul valore del braccio rispetto a  e  ed anche un’influenza indiretta sul valore della 
coppia rispetto all’asse di sterzo. Lo stesso discorso è valido per quanto concerne il punto 3 in 
Figura 32.4, che con il punto 8 definisce la direzione del tirante di sterzo. Anche in questo caso la 
posizione di 3 ha influenza diretta sul valore del braccio rispetto all’asse di sterzo, nonché 
un’influenza indiretta sul valore di . 
xF yF
TF
Avendo un sistema di riferimento come quello rappresentato in Figura 32.4, i punti 2 e 3 sono 
soggetti ad un moto rototraslatorio dipendente dalla corsa della sospensione. Il moto rototraslatorio 
avverrà attorno ad un asse elicoidale (asse di Mozzi), dovuto alla configurazione geometrica della 
sospensione, in particolare alle coordinate geometriche delle cerniere ed alle dimensioni dei corpi 
della catena cinematica (in questo caso gli elementi della sospensione). Il punto 2 è comune al 
fusello di sterzo ed al triangolo inferiore, per cui il moto rototraslatorio, che interessa i punti 2 e 3, 
produce l’effetto di autosterzatura della ruota, quest’ultima montata sul mozzo. 
 
Figura 37.4 Modello Adams per la determinazione della posizione dei punti di interesse 
Al fine di determinare la posizione dei punti di interesse al variare della corsa della sospensione è 
stato costruito un modello Adams (illustrato in Figura 38.4) utilizzando le medesime coordinate 
iniziali adottate per il modello Simulink. 
Il modello è composto di sette corpi rigidi di cui: uno è la ruota; tre costituiscono il sistema di sterzo 
composto dal il tirante di sterzo, la barra a cremagliera ed il carter della barra a cremagliera. Tre 
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corpi rigidi compongono il cinematismo della sospensione: il triangolo inferiore; il fusello di sterzo 
che forma una parte unica con l’elemento inferiore della coppia prismatica ed infine l’elemento 
superiore della coppia prismatica. 
Per quanto riguarda il cinematismo della sospensione, i vincoli imposti ai corpi consistono in una 
cerniera piana (revolute joint) posta nel punto 5 (in Figura 32.4) tra le parti “ground” ed il triangolo 
inferiore. Con un’unica cerniera piana si impone la rotazione del triangolo intorno all’asse della 
cerniera stessa, questa condizione di vincolo è stata scelta per non avere condizioni di vincolo 
ridondanti; infatti nella sospensione reale sono presenti due cerniere piane su ogni braccio del 
triangolo. L’asse di questa cerniera ha direzione coincidente con la retta passante per i punti 4 e 5. 
Tra il triangolo ed il fusello (nel punto 2) è presente una cerniera sferica (spherical joint), la quale 
riproduce fedelmente il vincolo reale presente nel tipo di sospensioni in esame. Una coppia 
prismatica (translational joint) lega le condizioni di moto relativo tra le due parti del montante 
telescopico, la cui parte superiore è collegata al “ground” nel punto 1 mediante giunto di Hooke 
(Hooke joint) al posto di una cerniera sferica per evitare ridondanza dei gradi di vincolo. Il tirante 
del sistema di sterzo è vincolato tra una cerniera sferica (collegata al braccio del fusello) ed un 
giunto di Hooke, il che lo rende vincolato alla barra a cremagliera. Il Carter della barra a 
cremagliera è reso solidale al “ground” tramite un giunto “fixed”. Con quest’ultimo vincolo sono 
eliminati tutti i gradi di libertà a traslazione e rotazione. 
Nel modello è stata rappresentata solamente la parte destra dell’assale anteriore del veicolo, 
pertanto i carichi sul pneumatico destro non risultano equilibrati dalle forze presenti sul pneumatico 
sinistro né dalla coppia resistente esercitata dal guidatore (non è stato modellato il piantone né la 
scatola di sterzo). La barra a cremagliera necessita di un vincolo che equilibri le forze agenti sui 
pneumatici,per tale scopo è stato impiegato un giunto “fixed” che la rende solidale al carter. 
Nel modello sono state imposte separatamente due condizioni di vincolo: 
• al fine di determinare la traiettoria dei punti di interesse della sospensione è stato imposto uno 
spostamento lineare di  (da mm150 mm75−  a mm75+ ) del centro ruota (punto 6 in Figura 
32.4) lungo la coordinata Z (motion) per eliminare il grado di libertà a traslazione; in questo 
modo il sistema di equazioni che regola il modello è determinato e l’andamento è rappresentato 
in Figura 39.4; 
• per determinare la forza agente sul tirante di sterzo, una forza, di tre componenti è stata 
applicata sul pneumatico. I valori delle componenti sono quelli della forza longitudinale , 
della forza laterale  e del trasferimento di carico 
xF
yF zF∆  ricavati da una simulazione di “colpo di 
sterzo”. Una serie di simulazioni è stata effettuata per validare il modello Simulink. 
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 Figura 38.4 Caratteristica dello spostamento imposto 
Il riepilogo del numero di corpi e delle condizioni di vincolo effettuata mediante il comando “model 
verify” di Adams è visibile in Figura 40.4. 
 
Figura 39.4 Riepilogo delle condizioni di vincolo del modello 
Il risultato dell’analisi degli spostamenti è sintetizzabile mediante i grafici che rappresentano 
l’andamento in funzione del tempo trascorso durante la simulazione. Ovviamente il movimento 
lungo la coordinata Z è il medesimo di quello imposto per il centro ruota. 
In Figura 41.4 e Figura 42.4 sono rappresentate le variazioni di posizione dei punti 2 e 3 secondo le 
coordinate X, Y, Z del sistema di riferimento globale. 
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 Figura 40.4 Spostamenti del punto 3 
 
Figura 41.4 Spostamenti del punto 2 
Lo spostamento secondo la coordinata longitudinale (X) è minimo in entrambi i casi. Per la 
precisione, alla massima corsa imposta nella simulazione, la variazione di spostamento è di  
per il punto 2, mentre è un po’ più consistente ( ) per il punto 3. È giusto che il punto 2 abbia 
una variazione minore dato che è molto vicino al centro ruota. 
mm6.2
mm8
In direzione della coordinata trasversale (Y) gli spostamenti sono maggiori di circa un ordine di 
grandezza e vanno ad influire sulla variazione della semicarreggiata. Per quanto riguarda il punto 2 
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la variazione di posizione arriva ad un massimo di . Il punto 3 invece subisce uno 
spostamento di . 
mm38
mm17
La variazione di posizione del punto 7 è dello stesso ordine di grandezza dei punti 2 e 3; come si 
può constatare da Figura 43.4: 
 
Figura 42.4 Spostamenti del punto 7 
Le prove effettuate sul modello Adams sono riassunte in Tabella 6.4. 
n° Fx Fy deltaFz Differenza Differenza
[N] [N] [N] Matlab Adams [N] %
1 200 2300 1500 271,6 282 10,4 3,8
2 350 2500 1800 284,3 289 4,7 1,7
3 500 2450 2000 266,3 266 -0,3 0,1
4 580 2400 2100 254 250 -4 1,6
5 680 2400 2130 243,7 243,5 -0,2 0,1
6 720 2350 2150 234,1 233 -1,1 0,5
7 800 2350 2150 225,4 228 2,6 1,2
8 850 2350 2150 220 225 5 2,3
Forza sul tirante
 
Tabella 6.4 Carichi e risultati del calcolo 
Nei due modelli sono stati inseriti di valori di carico della forza sul pneumatico, in direzione 
longitudinale laterale e verticale, indicati in Tabella 6.4. I due modelli hanno fornito dei valori 
analoghi con una differenza massima di  per un errore percentuale massimo del 3.8%. Nel 
complesso la validazione ha ottenuto risultati soddisfacenti per cui il modello Simulink elaborato è 
da ritenersi attendibile. 
N4.10
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5. Conclusioni e sviluppi futuri 
Quali risultati tangibili degli studi condotti si evidenzia la progettazione e realizzazione della 
struttura a telaio regolabile sulla quale è stato montato il sistema di sterzo, con verifica mediante il 
metodo F.E.M. avvalendosi del software Ansys. È stato effettuato il calcolo delle molle che 
attualmente forniscono la retroazione alla barra a cremagliera del sistema di sterzo; nonché la 
progettazione degli attacchi per le molle, comprensivi del sistema di pretensionamento e 
regolazione. 
È stato elaborato un modello Simulink per il calcolo della forza risultante sulla barra a cremagliera, 
in funzione delle forze agenti sul pneumatico. I valori di dette forze sono ricavati da un modello di 
veicolo, mentre i dati di spostamento dei punti della sospensione sono stati trasformati in vettore di 
dati, mediante simulazione con Adams effettuata separatamente. 
Il modello Adams è stato utilizzato anche per la validazione del modello Simulink nella valutazione 
della forza risultante sulla barra a cremagliera. 
Tramite il modello Simulink è stata determinata la forza che un attuatore deve fornire agendo sulla 
barra a cremagliera dello sterzo con lo scopo di simulare la retroazione originata dal contatto 
pneumatico fondo stradale. 
Con il modello Simulink elaborato sarà possibile comandare un attuatore per il controllo della 
retroazione alla barra a cremagliera in real-time. Lo stesso sistema, già implementato nel modello di 
veicolo, dovrà essere verificato nel funzionamento in real-time. 
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Appendice A - Stima della forza al volante dovuta al contatto 
pneumatico - fondo stradale 
Schema di equilibrio assale sterzante
Forza laterale su ogni pneumatico F y 1700 N
Pneumatico 195/65 R15 Larghezza L 195 mm
Altezza spalla pneumatico h L 0.65. h 126.75 mm=
Fattore di conversione pollici millimetri k 25.4 mm
Diametro del cerchio in pollici D in 15 D D in k
. D mm=
Raggio ruota r
D
2
r mm=
Avancorsa a v
r
3
a v mm=
Braccio a terra t 23 mm
Momento rispetto all'asse di sterzo M z F y a v t
. M z N m.=
Braccio del fusello di sterzo l 1
r
2
l 1 mm=
Forza applicata alla cremagliera F 1
2 M z
.
l 1
F 1 N=
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Spostamento barra per giro volante A 47 mm
Fattore di conversione radianti - gradi C
180
π C 57.3=
Angolo ruota per giro volante in gradi α A
a v l 1
C. α 16.96=
Rapporto di trasmissione dello sterzo τ s
360
α τ s 21.22=
Coppia al volante M v
2 M z
.
τ s
M v 13.9 N m
.=
Diametro volante d v 350 mm
Forza al volante F v
M v
d v
F v 39.6 N=
S 529
a v l 1
τ s C.
. S 69.1 mm=
Spostamento massimo cremagliera
(1/2 Freccia massima della molla)
S prop
529 A.
360
S prop 69.1 mm=
Rotazione ruota a battuta in gradi R
529 α.
360
R 24.93=
Raggio del pignone r
47 mm
2 π. r 7.48 mm=  
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Appendice B - Modelli F.E.M. del telaio attrezzatura 
B-1 - Modello per la simulazione sotto il massimo carico con sterzatura a 
destra 
FINISH 
/CLEAR 
/TITLE,Telaio attrezzatura di supporto al sistema di sterzo. 
C***Definizione geometria modello 
B1=0.03   !larghezza della base e dell'altezza del tubolare quadro 
H1=0.03 
S=0.003 
IZZ1=(B1*(H1**3)/12)-((B1-(2*S))*(H1**3)/12)  !Momenti d'inerzia assi z e y 
IYY1=(H1*(B1**3)/12)-((H1-(2*S))*(B1**3)/12) 
A1=H1*B1-((H1-(2*S))*(B1-(2*S)))   !area della sezione del tubolare quadro 
B2=0.03   !larghezza della base e dell'altezza del piatto rettangolare 
H2=0.01 
A2=H2*B2   !area della sezione del piatto rettangolare 
IZZ2=(B2*(H2**3)/12) !momenti d'inerzia assi z e y 
IYY2=(H2*(B2**3)/12) 
RO=7.8E3   !densità 
E=2.1E8   !modulo elastico 
 
/PREP7 
N,1,0,0,0   !inserimento nodi 
N,2,0,0.350,0 
N,3,0,0.435,0 
N,4,0,0.523,0 
N,5,0,0.878,0 
N,6,0,1,0 
N,7,0,0.350,0.300 
N,8,0,0.435,0.300 
N,9,0,0.523,0.300 
N,10,0,0.350,0.700 
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N,11,0,0.523,0.700 
N,12,-0.300,0.435,0 
N,13,-0.505,-0.120,0 
N,14,-0.505,0.120,0 
N,15,-0.505,0.435,0 
N,16,-0.505,0.690,0 
N,17,-0.505,0.865,0 
N,18,-0.505,0.878,0 
N,19,-0.505,1.090,0 
N,20,-0.505,1.440,0 
N,21,-0.505,1.680,0 
N,22,-0.640,-0.230,0.255 
N,23,-0.603,-0.230,0.255 
N,24,-0.505,-0.230,0.255 
N,25,-0.505,-0.170,0.255 
N,26,-0.505,-0.120,0.255 
N,27,-0.505,0.435,0.215 
N,28,-0.505,0.435,0.230 
N,29,-0.505,1.090,0.215 
N,30,-0.505,1.090,0.230 
N,31,-0.505,1.680,0.255 
N,32,-0.505,1.730,0.255 
N,33,-0.505,1.820,0.255 
N,34,-0.603,1.820,0.255 
N,35,-0.640,1.820,0.255 
 
MP,EX,1,E   !proprieta' materiale acciaio 
MP,NUXY,1,0.3 
MP,DENS,1,RO 
 
MP,EX,2,E 
MP,NUXY,2,0.3 
MP,DENS,2,RO 
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MP,EX,3,E 
MP,NUXY,3,0.3 
MP,DENS,3,RO 
 
ET,1,4    !tipi di elemento sezione quadrata trave nello spazio 
R,1,A1,IZZ1,IYY1,H1,B1 
TYPE,1 
REAL,1 
E,1,2 
E,2,3 
E,3,4 
E,4,5 
E,5,6 
E,2,7 
E,7,8 
E,8,9 
E,4,9 
E,7,10 
E,9,11 
E,3,15 
E,8,12 
E,5,18 
E,13,14 
E,14,15 
E,15,16 
E,16,17 
E,17,18 
E,18,19 
E,19,20 
E,20,21 
E,13,26 
E,14,26 
E,15,27 
E,26,27 
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E,27,28 
E,27,16 
E,27,12 
E,19,29 
E,29,30 
E,17,29 
E,21,31 
E,31,20 
E,29,31 
 
ET,2,4    !tipi di elemento sezione rettangolare trave nello spazio 
R,2,A2,IZZ2,IYY2,H2,B2 
TYPE,2 
REAL,2 
E,28,30 
E,25,23 
E,32,34 
 
ET,3,4    !tipi di elemento sezione rettangolare trave nello spazio 
R,3,A2,IYY2,IZZ2,B2,H2 !aggancio molle 
TYPE,3 
REAL,3 
E,26,25 
E,25,24 
E,24,23 
E,23,22 
E,31,32 
E,32,33 
E,33,34 
E,34,35 
 
D,1,UZ,0   !vincoli 
D,1,UY,0 
D,1,UX,0 
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D,5,UX,0 
D,5,UY,0 
D,5,UZ,0 
D,20,UX,0 
D,20,UY,0 
D,20,UZ,0 
   !carichi 
F,22,FY,1589   !molla massima estensione 
F,35,FY,-159.92  !molla minima estensione 
F,28,FY,-714.54  !forza sulla cremagliera 
F,30,FY,-714.54 
F,10,FZ,9   !coppia trasferita da servosterzo 
F,11,FZ,-9 
 
FINISH 
/SOLU 
SOLVE 
FINISH 
 
/POST1 
ETABLE,Tensioni assiali,LS,1 !plot tensioni assiali 
PLETAB,Tensioni assiali 
ETABLE,Tensioni flessionali,NMISC,1 
PLETAB,Tensioni flessionali 
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B-2 - Modello per la simulazione sotto il massimo carico con sterzatura a 
sinistra 
FINISH 
/CLEAR 
/TITLE,Telaio attrezzatura di supporto al sistema di sterzo. 
C***Definizione geometria modello 
B1=0.03   !larghezza della base e dell'altezza del tubolare quadro 
H1=0.03 
S=0.003 
IZZ1=(B1*(H1**3)/12)-((B1-(2*S))*(H1**3)/12)  !Momenti d'inerzia assi z e y 
IYY1=(H1*(B1**3)/12)-((H1-(2*S))*(B1**3)/12) 
A1=H1*B1-((H1-(2*S))*(B1-(2*S)))   !area della sezione del tubolare quadro 
B2=0.03   !larghezza della base e dell'altezza del piatto rettangolare 
H2=0.01 
A2=H2*B2   !area della sezione del piatto rettangolare 
IZZ2=(B2*(H2**3)/12) !momenti d'inerzia assi z e y 
IYY2=(H2*(B2**3)/12) 
RO=7.8E3   !densità 
E=2.1E8   !modulo elastico 
 
/PREP7 
N,1,0,0,0   !inserimento nodi 
N,2,0,0.350,0 
N,3,0,0.435,0 
N,4,0,0.523,0 
N,5,0,0.878,0 
N,6,0,1,0 
N,7,0,0.350,0.300 
N,8,0,0.435,0.300 
N,9,0,0.523,0.300 
N,10,0,0.350,0.700 
N,11,0,0.523,0.700 
N,12,-0.300,0.435,0 
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N,13,-0.505,-0.120,0 
N,14,-0.505,0.120,0 
N,15,-0.505,0.435,0 
N,16,-0.505,0.690,0 
N,17,-0.505,0.865,0 
N,18,-0.505,0.878,0 
N,19,-0.505,1.090,0 
N,20,-0.505,1.440,0 
N,21,-0.505,1.680,0 
N,22,-0.640,-0.230,0.255 
N,23,-0.603,-0.230,0.255 
N,24,-0.505,-0.230,0.255 
N,25,-0.505,-0.170,0.255 
N,26,-0.505,-0.120,0.255 
N,27,-0.505,0.435,0.215 
N,28,-0.505,0.435,0.230 
N,29,-0.505,1.090,0.215 
N,30,-0.505,1.090,0.230 
N,31,-0.505,1.680,0.255 
N,32,-0.505,1.730,0.255 
N,33,-0.505,1.820,0.255 
N,34,-0.603,1.820,0.255 
N,35,-0.640,1.820,0.255 
 
MP,EX,1,E   !proprieta' materiale acciaio 
MP,NUXY,1,0.3 
MP,DENS,1,RO 
 
MP,EX,2,E 
MP,NUXY,2,0.3 
MP,DENS,2,RO 
 
MP,EX,3,E 
MP,NUXY,3,0.3 
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MP,DENS,3,RO 
 
ET,1,4    !tipi di elemento sezione quadrata trave nello spazio 
R,1,A1,IZZ1,IYY1,H1,B1 
TYPE,1 
REAL,1 
E,1,2 
E,2,3 
E,3,4 
E,4,5 
E,5,6 
E,2,7 
E,7,8 
E,8,9 
E,4,9 
E,7,10 
E,9,11 
E,3,15 
E,8,12 
E,5,18 
E,13,14 
E,14,15 
E,15,16 
E,16,17 
E,17,18 
E,18,19 
E,19,20 
E,20,21 
E,13,26 
E,14,26 
E,15,27 
E,26,27 
E,27,28 
E,27,16 
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E,27,12 
E,19,29 
E,29,30 
E,17,29 
E,21,31 
E,31,20 
E,29,31 
 
ET,2,4    !tipi di elemento sezione rettangolare trave nello spazio 
R,2,A2,IZZ2,IYY2,H2,B2 
TYPE,2 
REAL,2 
E,28,30 
E,25,23 
E,32,34 
 
ET,3,4    !tipi di elemento sezione rettangolare trave nello spazio 
R,3,A2,IYY2,IZZ2,B2,H2 !aggancio molle 
TYPE,3 
REAL,3 
E,26,25 
E,25,24 
E,24,23 
E,23,22 
E,31,32 
E,32,33 
E,33,34 
E,34,35 
 
D,1,UZ,0   !vincoli 
D,1,UY,0 
D,1,UX,0 
D,5,UX,0 
D,5,UY,0 
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D,5,UZ,0 
D,14,UX,0 
D,14,UY,0 
D,14,UZ,0 
   !carichi 
F,22,FY,-1589   !molla massima estensione 
F,35,FY,159.92  !molla minima estensione 
F,28,FY,714.54  !forza sulla cremagliera 
F,30,FY,714.54 
F,10,FZ,-9   !coppia trasferita da servosterzo 
F,11,FZ,9 
 
FINISH 
/SOLU 
SOLVE 
FINISH 
 
/POST1 
ETABLE,Tensioni assiali,LS,1 !plot tensioni assiali 
PLETAB,Tensioni assiali 
ETABLE,Tensioni flessionali,NMISC,1 
PLETAB,Tensioni flessionali 
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Appendice C - Calcolo di massima della molla di trazione per il 
feedback dello sterzo 
Dimensioni caratteristiche della molla
Forza minima F min 0 N
Forza massima F max 1620 N
Forza massima richiesta F 1500 N
Spostamento δ 96.6 mm
Rigidezza richiesta k
F max F min
δ k 16.77
N
mm
=
Tensione ammissibile di rottura
del materiale
σ amm 1300 N
mm2
Acciaio al carbonio temprato in olio
ASTM A229
Diametro della spira D 52 mm
Diametro del filo d 7 mm
Lunghezza a riposo L 0 210 mm
Numero di spire utili i 18.5
Freccia sotto il carico 
massimo esercitabile
f n 130 mm
Indice della molla C D
d
C 7.429=
Correzione della tensione di taglio
Carico statico
K S 1
0.5
C
K S 1.067=
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Tensione di taglio nella molla τ s
8 F max. D.
π d3.
K S. τ s 668 N
mm2
=
Tensione equivalente σ eq τ s2 σ eq 668 N
mm2
=
Correzione della tensione di taglio
Carichi di fatica
K w
4 C. 1
4 C. 4
0.615
C
K w 1.199=
Tensione di taglio nella molla τ s
8 F max. D.
π d3.
K S. τ s 668 N
mm2
=
Fattore di carico (Torsione) C L 0.58
Fattore di finitura superficiale C S 1
Fattore per il gradiente di tensione C G 1
Limite di fatica S n σ amm C L. C S. C G. S n 754 N
mm2
=
Tensione di taglio nella molla τ s
8 F max. D.
π d3.
K w. τ s 750 N
mm2
=
Tensione equivalente σ eq τ s2 σ eq 750 N
mm2
=
Modulo elastico torsionale G 70000 N
mm2
Rigidezza effettiva K G d
4.
8 D d( )3. i.
K 12.462 N
mm
=
Forza massima della molla F
f n d
4. G.
8 D d( )3. i.
F 1.62 103 N=
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Andamento della forza alla barra: 
Angolo di 
deriva
Angolo di 
sterzo
Corsa della 
Barra
Allungamento 
molla
Forza delle 
molle 
(Feedback)
gradi gradi mm mm N
0 0 0 48,78 0,00
0,5 1,4 2,4 50,11 39,70
1 2,7 4,8 51,44 79,39
1,5 4,1 7,2 52,77 119,09
2 5,4 9,6 54,09 158,79
2,5 6,8 12,0 55,42 198,48
3 8,1 14,4 56,75 238,18
3,5 9,5 16,8 58,08 277,88
4 10,8 19,2 59,41 317,57
4,5 12,2 21,6 60,74 357,27
5 13,5 24,0 62,06 396,97
5,5 14,9 26,4 63,39 436,66
6 16,3 28,8 64,72 476,36
6,5 17,6 31,2 66,05 516,06
7 19,0 33,6 67,38 555,75
7,5 20,3 36,0 68,71 595,45
8 21,7 38,3 70,03 635,15
8,5 23,0 40,7 71,36 674,84
9 24,4 43,1 72,69 714,54
9,5 25,7 45,5 74,02 754,24
10 27,1 47,9 75,35 793,93
10,5 28,5 50,3 76,68 833,63
11 29,8 52,7 78,00 873,33
11,5 31,2 55,1 79,33 913,02
12 32,5 57,5 80,66 952,72
12,5 33,9 59,9 81,99 992,42
13 35,2 62,3 83,32 1032,11
13,5 36,6 64,7 84,65 1071,81
14 37,9 67,1 85,97 1111,51
14,5 39,3 69,5 87,30 1151,20
15 40,6 71,9 88,63 1190,90
15,5 42,0 74,3 89,96 1230,60
16 43,4 76,7 91,29 1270,29
16,5 44,7 79,1 92,62 1309,99
17 46,1 81,5 93,94 1349,69
17,5 47,4 83,9 95,27 1389,38
18 48,8 86,3 96,60 1429,08
18,5 50,1 88,7 97,93 1468,78
19 51,5 91,1 99,26 1508,47
19,5 52,8 93,5 100,59 1548,17
20 54,2 95,9 101,91 1587,87
20,5 55,6 98,27 103,24 1627,56  
Tabella 7 Valore della forza alla cremagliera al variare dei parametri di sterzatura 
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Appendice D – Risultati analisi F.E.M. del telaio attrezzatura 
 
Figura 43 Carichi e vincoli per sterzatura a sinistra 
 
Carichi applicati e vincoli di spostamento imposti: 
Nodo 22, forza con direzione Y, forza della molla alla massima estensione: . N1589−
Nodo 35, forza con direzione Y, forza della molla alla minima estensione: . N92.159
Nodi 28 e 30, forza con direzione Y, forza sui punti di fissaggio del carter della barra di rinvio: 
. N54.714
Nodo 10, forza con direzione Z, forza dovuta al carico statico del blocco servosterzo ed al 
trasferimento di carico dovuta alla coppia esercitata: N9− . 
Nodo 11, forza con direzione Z, forza dovuta al carico statico del blocco servosterzo ed al 
trasferimento di carico dovuta alla coppia esercitata: . N9
Nodo 1, vincolo di spostamento nullo in direzione X, Y, Z. 
Nodo 5, vincolo di spostamento nullo in direzione X, Y, Z. 
Nodo 20, vincolo di spostamento nullo in direzione X, Y, Z. 
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 Figura 44 Spostamenti secondo la componente X per sterzatura a sinistra 
Spostamento massimo secondo la direzione longitudinale di  del nodo 22, in 
corrispondenza del punto di applicazione del massimo carico. Lo spostamento è discorde rispetto al 
versore del sistema di riferimento, per cui si ha un allontanamento dal centro del telaio. 
mm521.10
 
Figura 45 Spostamenti secondo la componente Y per sterzatura a sinistra 
Spostamento massimo secondo la direzione laterale di  del nodo 22, in corrispondenza del 
punto di applicazione del massimo carico. 
mm523.4
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Lo spostamento è concorde rispetto al versore del sistema di riferimento, per cui si ha uno 
spostamento verso il centro del telaio. 
 
Figura 46 Spostamenti secondo la componente Z per sterzatura a sinistra 
Spostamento massimo secondo la direzione verticale di  del nodo 22, in corrispondenza 
del punto di applicazione del massimo carico. Lo spostamento è concorde al versore del sistema di 
riferimento, per cui si ha un sollevamento della parte sinistra del telaio. 
mm179.5
 
Figura 47 Tensioni flessionali per sterzatura a sinistra 
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Tensione flessionale massima di  nell’elemento compreso tra i nodi 14 e 15. MPa138
 
Figura 48 Tensioni normali per sterzatura a sinistra 
Tensione assiale massima di  in trazione nell’elemento compreso tra i nodi 24 e 25. MPa9.12
Tensione assiale minima di  in compressione nell’elemento compreso tra i nodi 23 e 25. MPa4.15
 
Tensione ammissibile σ amm 320 N
mm2
Massima tensione flessionale σ Fmax 138 N
mm2
Massima tensione normale σ Nmax 12.9 N
mm2
Massima tensione σ max σ Fmax σ Nmax σ max 150.9 N
mm2
=
Coefficiente di sicurezza C s
σ amm
σ max
C s 2.1=
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 Figura 49 Carichi e vincoli per sterzatura a destra 
 
Carichi applicati e vincoli di spostamento imposti: 
Nodo 22, forza con direzione Y, forza della molla alla massima estensione: . N92.159−
Nodo 35, forza con direzione Y, forza della molla alla minima estensione: . N1589
Nodi 28 e 30, forza con direzione Y, forza sui punti di fissaggio del carter della barra di rinvio: 
. N54.714−
Nodo 10, forza con direzione Z, forza dovuta al carico statico del blocco servosterzo ed al 
trasferimento di carico dovuta alla coppia esercitata: . N9
Nodo 11, forza con direzione Z, forza dovuta al carico statico del blocco servosterzo ed al 
trasferimento di carico dovuta alla coppia esercitata: N9− . 
Nodo 1, vincolo di spostamento nullo in direzione X, Y, Z. 
Nodo 5, vincolo di spostamento nullo in direzione X, Y, Z. 
Nodo 14, vincolo di spostamento nullo in direzione X, Y, Z. 
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Figura 50 Spostamenti secondo la componente X per sterzatura a destra 
Spostamento massimo secondo la direzione longitudinale di  del nodo 35, in 
corrispondenza del punto di applicazione del massimo carico. Lo spostamento è discorde rispetto al 
versore del sistema di riferimento, per cui si ha un allontanamento dal centro del telaio. 
mm693.21
 
Figura 51 Spostamenti secondo la componente Y per sterzatura a destra 
Spostamento massimo secondo la direzione laterale di  del nodo 35, in corrispondenza del 
punto di applicazione del massimo carico. Lo spostamento è discorde rispetto al versore del sistema 
di riferimento, per cui si ha un allontanamento dal centro del telaio. 
mm832.5
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Figura 52 Spostamenti secondo la componente Z per sterzatura a destra 
Spostamento massimo secondo la direzione verticale di  del nodo 35, in corrispondenza 
del punto di applicazione del massimo carico. Lo spostamento è concorde al versore del sistema di 
riferimento, per cui si ha un sollevamento della parte destra del telaio. 
mm498.3
 
Figura 53 Tensioni flessionali per sterzatura a destra 
Tensione flessionale massima di  nell’elemento compreso tra i nodi 18 e 19. MPa142
 98
 
Figura 54 Tensioni normali per sterzatura a destra 
Tensione assiale massima di  in trazione nell’elemento compreso tra i nodi 34 e 33. MPa9.12
Tensione assiale massima di  in compressione nell’elemento compreso tra i nodi 32 e 34. MPa17.9
 
Massima tensione flessionale σ Fmax 142 N
mm2
Massima tensione normale σ Nmax 12.9 N
mm2
Massima tensione σ max σ Fmax σ Nmax σ max 154.9 N
mm2
=
Coefficiente di sicurezza C s
σ amm
σ max
C s 2.1=
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Appendice E – Verifica statica della filettatura del golfare M10 
 
Tensione massima ammissibile σ amm 320 N
mm2
Forza massima data dalla molla F max 1500 N
Diametro della sezione resistente d r 8 mm
Area della sezione resistente A r π
d r
2
4
. A r 50.3 mm2=
Tensione massima σ max
F max
A r
σ max 29.8 N
mm2
=
Coefficiente di sicurezza C s
σ amm
σ max
C s 10.723=
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Appendice F - Verifica statica del giunto di aggancio del tirante 
di sterzo 
 
Tensione massima ammissibile σ amm 320 N
mm2
Forza massima data dalla molla F max 1500 N
Diametro del foro sulla piastra d r 10 mm
Distanza dal bordo del centro del foro l 15 mm
Spessore della piastra s 10 mm
Area della sezione resistente a taglio A r l d r s. A r 50 mm2=
Tensione massima τ max
F max
A r
τ max 30 N
mm2
=
Tensione equivalente σ eq τ max2 σ eq 30 N
mm2
=
Coefficiente di sicurezza C s
σ amm
σ eq
C s 10.667=
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Appendice G – Modello Simulink di equilibrio assale sterzante 
Coordinate dei punti della sospensione: 
 
Figura 55 Nomenclatura dei punti della sospensione Mac Pherson 
• Punto 1 “attacco sospensione”: 
X, Y, Z: 40, 580, 560 (mm) 
• Punto 2 “cerniera fusello triangolo”: 
X, Y, Z: -10, 720, -85 (mm) 
• Punto 3 “cerniera braccio di sterzo”: 
X, Y, Z: 130, 680, 5.0 (mm) 
• Punto 4 “attacco triangolo scocca primo”: 
X, Y, Z: 230, 400, -80 (mm) 
• Punto 5 “attacco triangolo scocca secondo”: 
X, Y, Z: -60, 420, -80 (mm) 
• Punto 6 “centro ruota”: 
X, Y, Z: 0, 750, 30.0 (mm) 
• Punto 7 “asse centrale delle pressioni sul pneumatico”: 
X, Y, Z: 30, 750, -215 (mm) 
• Punto 8 “cerniera sferica tra tirante e barra di rinvio”: 
X, Y, Z: 170, 330, -5 (mm) 
• Punto 9 “ausiliario 9” (definisce con 7 la direzione della forza longitudinale): 
X, Y, Z: 31, 750, -215 (mm) 
• Punto 10 “ausiliario 10” (definisce con 7 la direzione della forza laterale): 
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X, Y, Z: 30, 751, -215 (mm) 
• Punto 11 “ausiliario 11” (definisce con 7 la direzione della forza verticale): 
X, Y, Z: 30, 750, -216 (mm) 
• Punto 13 “ausiliario 13” (definisce con 7 la direzione della forza vertcale): 
X, Y, Z: 30, 750, -216 (mm) 
 
Figura 56 Schema di calcolo della forza risultante sulla barra a cremagliera 
Lo schema in Figura 57 effettua le operazioni: 
21 TTT FFF
rrr +=  (24.4), 
rFM Tv ⋅=   (25.4). 
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 Figura 57 Schema principale di calcolo 
Lo schema in Figura 58 effettua le operazioni (17.4) e (18.4): 
)sin()()sin()()sin()( 21137,2121107,212197,2121
Λ
−−−
Λ
−−−
Λ
−−−− ⋅⋅∆+⋅⋅+⋅⋅= rrzdFrrzdFrrzdFM zzyyxx  (17.4), 
83,21
21
1
−−
−=
d
MFT   (18.4). 
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 Figura 58 Distanza vettore forza laterale da asse di sterzo (Blocco distanza da asse di sterzo 1 in Figura 58) 
Lo schema in Figura 59 effettua l’operazione (3.4): 
⎥⎥⎦
⎤
⎢⎢⎣
⎡
++
−⋅+−⋅+−⋅=−− 2
1
2
1
2
1
711711711
107,21
)()()(
cba
zzcyybxxa
d  (3.4). 
Avendo indicato: ( ) ( ) ( ) ( )12710710121 zzyyzzyya −⋅−−−⋅−=  (4.4), 
( ) ( ) ( ) ( )71012710121 xxzzzzxxb −⋅−−−⋅−=   (5.4), 
( ) ( ) ( ) ( )71012710121 xxyyyyxxc −⋅−−−⋅−=  (6.4). 
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Figura 59.Numeratore 1 di Figura 59(Blocco distanza da asse di sterzo 1) 
Lo schema in Figura 60. calcola il numeratore della relazione (3.4): 
)()()( 711711711 zzcyybxxa −⋅+−⋅+−⋅ . 
 
Figura 60 Denominatore 1 di Figura 59 (Blocco distanza da asse di sterzo 1) 
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Lo schema in Figura 61 calcola il denominatore della relazione (3.4): 
2
1
2
1
2
1 cba ++ . 
 
Figura 61 Schema di calcolo per le coordinate del punto 11 di Figura 59 
Lo schema in Figura 62 fornisce le coordinate del punto 10 al variare della corsa della sospensione. 
 
 
Figura 62 Distanza vettore forza longitudinale da asse di sterzo (Blocco distanza da asse di sterzo 2 in Figura 58) 
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Lo schema in Figura 63 effettua l’operazione (8.4): 
⎥⎥⎦
⎤
⎢⎢⎣
⎡
++
−⋅+−⋅+−⋅=−− 2
2
2
2
2
2
712712712
97,21
)()()(
cba
zzcyybxxa
d   (8.4). 
Avendo indicato: ( ) ( ) ( ) ( )127979122 zzyyzzyya −⋅−−−⋅−=   (9.4), 
( ) ( ) ( ) ( )791279122 xxzzzzxxb −⋅−−−⋅−=   (10.4), 
( ) ( ) ( ) ( )791279122 xxyyyyxxc −⋅−−−⋅−=   (11.4). 
 
 
Figura 63 Numeratore 2 di Figura 63 (Blocco distanza da asse di sterzo 2) 
Lo schema in Figura 64 calcola il numeratore della relazione (8.4): 
)()()( 712712712 zzcyybxxa −⋅+−⋅+−⋅ . 
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 Figura 64 Denominatore 2 di Figura 63 (Blocco distanza da asse di sterzo 2) 
Lo schema in Figura 65 calcola il denominatore della relazione (8.4): 
2
2
2
2
2
2 cba ++ . 
 
 
Figura 65 Schema di calcolo per le coordinate del punto 11 di Figura 64 
Lo schema in Figura 66 fornisce le coordinate del punto 9 al variare della corsa della sospensione. 
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 Figura 66 Distanza tirante da asse di sterzo (Blocco distanza da asse di sterzo 3 in Figura 58) 
Lo schema in Figura 67 effettua l’operazione (19.4): 
⎥⎥⎦
⎤
⎢⎢⎣
⎡
++
−⋅+−⋅+−⋅=−− 2
3
2
3
2
3
313313313
83,21
)()()(
cba
zzcyybxxa
d   (19.4). 
Avendo indicato: ( ) ( ) ( ) ( )123838123 zzyyzzyya −⋅−−−⋅−=   (20.4), 
( ) ( ) ( ) ( )381238123 xxzzzzxxb −⋅−−−⋅−=   (21.4), 
( ) ( ) ( ) ( )381238123 xxyyyyxxc −⋅−−−⋅−=   (22.4). 
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 Figura 67 Numeratore 3 di Figura 67 (Blocco distanza da asse di sterzo 3) 
Lo schema in Figura 68 calcola il numeratore della relazione (19.4): 
)()()( 313313313 zzcyybxxa −⋅+−⋅+−⋅ . 
 
Figura 68 Denominatore 3 di Figura 67 (Blocco distanza da asse di sterzo 3) 
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Lo schema in Figura 69 calcola il denominatore della relazione (19.4): 
2
3
2
3
2
3 cba ++ . 
 
 
Figura 69 Distanza vettore forza verticale da asse di sterzo (Blocco distanza da asse di sterzo 4 in Figura 58) 
Lo schema in Figura 70 effettua l’operazione (13.4): 
⎥⎥⎦
⎤
⎢⎢⎣
⎡
++
−⋅+−⋅+−⋅=−− 2
4
2
4
2
4
714714714
137,21
)()()(
cba
zzcyybxxa
d   (13.4), 
avendo indicato con  rispettivamente: 333 ,, cba
( ) ( ) ( ) ( 1271371312
71312
71312
4 det zzyyzzyyzzzz
yyyy
a −⋅−−−⋅−=−−
−−= )   (14.4), 
( ) ( ) ( ) ( 7131271312
71312
71312
4 det xxzzzzxxzzzz
xxxx
b −⋅−−−⋅−=−−
−−= )  (15.4), 
( ) ( ) ( ) ( 7131271312
71312
71312
4 det xxyyyyxxyyyy
xxxx
c −⋅−−−⋅−=−−
−−= )   (16.4). 
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Figura 70 Numeratore 3 di Figura 70 (Blocco distanza da asse di sterzo 4) 
Lo schema in Figura 71 calcola il numeratore della relazione (13.4): 
)()()( 714714714 zzcyybxxa −⋅+−⋅+−⋅ . 
 
Figura 71 Denominatore 3 di Figura 70 (Blocco distanza da asse di sterzo 4) 
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Lo schema in Figura 72 calcola il denominatore della relazione (13.4): 
2
4
2
4
2
4 cba ++ . 
 
 
Figura 72 Schema di calcolo per le coordinate del punto 11 di Figura 70 
Lo schema in Figura 73 fornisce le coordinate del punto 11 al variare della corsa della sospensione. 
 
Figura 73 Schema di calcolo per le coordinate del punto 11 di Figura 58 
Lo schema in Figura 74fornisce le coordinate del punto 2 al variare della corsa della sospensione. 
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Figura 74 Schema di calcolo per le coordinate del punto 11 di Figura 58 
Lo schema in Figura 75 fornisce le coordinate del punto 3 al variare della corsa della sospensione. 
 
 
Figura 75 Schema di calcolo per le coordinate del punto 11 di Figura 58 
Lo schema in Figura 76 fornisce le coordinate del punto 7 al variare della corsa della sospensione. 
 
 115
File Matlab di inizializzzazione della caratteristica di spostamento dei punti della sospensione : 
 
%corsa della sospensione e  
%variazione di posizione dei punti 
%della sospensione al variare della 
%corsa al centro ruota 
  
spostamento3=load('Punto3.txt'); 
delta3X=spostamento3(:,1); 
delta3Y=spostamento3(:,2); 
delta3Z=spostamento3(:,3); 
  
spostamento2=load('Punto2.txt'); 
delta2X=spostamento2(:,1); 
delta2Y=spostamento2(:,2); 
delta2Z=spostamento2(:,3); 
  
spostamento7=load('Punto7.txt'); 
delta7X=spostamento7(:,1); 
delta7Y=spostamento7(:,2); 
delta7Z=spostamento7(:,3); 
  
delta9X=spostamento7(:,1)+1; 
delta9Y=spostamento7(:,2); 
delta9Z=spostamento7(:,3); 
  
delta10X=spostamento7(:,1); 
delta10Y=spostamento7(:,2)+1; 
delta10Z=spostamento7(:,3); 
  
delta13X=spostamento7(:,1); 
delta13Y=spostamento7(:,2); 
delta13Z=spostamento7(:,3)+1; 
  
spostamento12=load('Punto12.txt'); 
delta12X=spostamento12(:,1); 
delta12Y=spostamento12(:,2); 
delta12Z=spostamento12(:,3); 
  
spostamento6=load('Punto6.txt'); 
delta6X=spostamento6(:,1); 
delta6Y=spostamento6(:,2); 
delta6Z=spostamento6(:,3); 
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